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8Verzeichnis der wichtigsten Formelsymbole
thermo- und fluiddynamischer Kontext
a Schallgeschwindigkeit
c0p spezifische Wa¨rme des idealen Gases bei dp = 0
c0v spezifische Wa¨rme des idealen Gases bei dv = 0
E,e Energie (allgemein), spezifische E.
f thermodynamischer Freiheitsgrad
H,h,h0 Enthalpie, spezifische E., Total-E.
J, j Dissipationsenergie, spezifische D.
Kst Sto¨chiometrisches Luftverha¨ltnis
m, m˙ Masse, Massenstrom
Mm,Mx Molmasse allgem., M. fu¨r Element x
p, p0 Druck, Umgebungs-D. / Total-D.
∆pn Impulsa¨nderung eines Gasteilchens
Q,q Energie (Wa¨rme), spezifische E.
R spezifische Gaskonstante, allgemein
S,s Entropie, spezifische E.
T,T0 Temperatur, Umgebungs-T. / Total-T.
U,u Energie (innere), spezifische i.E.
V,v Volumen, spezifisches V.
W,w Energie (mechanisch), spezifische E.
Y,y Stro¨mungsarbeit, spezifische S.
η Wirkungsgrad
κ Adiabatenexponent
λ Luftverha¨ltnis / -u¨berschuß
Ψ Durchflußfunktion
ρ Dichte
9mechanischer, kinetischer, geometrischer Kontext
A Fla¨che
C,c Geschwindigkeit
cF ,dD Feder-, Da¨mpferparameter
D Da¨mpfung













β Anstellwinkel der VTG



















In den vergangenen Jahren stiegen fu¨r die Fahrzeugindustrie die Anforderungen bezu¨glich der
Abgasemissionen kontinuierlich an. Auch in Zukunft werden die Grenzwerte fu¨r Schadstoffe und
damit der anzustrebende Flottenverbrauch weiter gesenkt werden. Deshalb muß die Industrie al-
le Mo¨glichkeiten ausscho¨pfen, die dazu beitragen, die Abgasbestimmungen auch in den na¨chsten
Jahren zu erfu¨llen. Konstruktive Maßnahmen im Bereich des Motors und Ansaugtraktes, der Ein-
spritzanlagen und der Aufladetechnik gehen einher mit der Entwicklung leistungsfa¨higer Motor-
steuergera¨te und der darin integrierten Regelungen, Steuerungen und Diagnosefunktionen. Nicht
zuletzt werden inzwischen auch Konzepte zur Abgasnachbehandlung und -filterung an Diesel-
motoren im Serieneinsatz erprobt. Fahrzeuge mit einem Durchschnittsverbrauch von weniger als
3 l100km fu¨r Kleinwagen erobern derzeit den Markt. Doch auch in der Oberklasse sind heute ver-
brauchsgu¨nstige Dieselmotoren verfu¨gbar, die trotz großem Hubraum (2.4 l), einem ausgepra¨gtem
Drehmoment (340 Nm) in unteren Drehzahlbereichen und hoher Gesamtleistung einen Durch-
schnittsverbrauch von 6.5 l100km erreichen [1]. Durch den steigenden Anteil der Elektronik in
Form von Mikrorechnern im Fahrzeug ist heute das Potential vorhanden, Funktionen mit kom-
plexen Reglern und adaptiven Algorithmen zu realisieren. Dennoch sind der Entwicklung und
Applikation neuer Verfahren Grenzen hauptsa¨chlich durch eingeschra¨nkte Budgets und kurze Ent-
wicklungszeitra¨ume gesetzt. Neue Sensoren sollen gleichzeitig Informationen u¨ber verschiedene
Betriebszusta¨nde liefern, sodaß das Sensorsignal mehrfach genutzt werden kann. Die einzelnen
Komponenten eines vollsta¨ndigen Motors mit Steuergera¨t sollten schon in einem fru¨hen Stadium
erprobt werden, mo¨glichst ohne zeitaufwendige, teure Messungen an Pru¨fsta¨nden durchzufu¨hren.
Die Forderungen nach komplexen, optimierten Komponenten einerseits und niedrigen Ent-
wicklungs- und Stu¨ckkosten andererseits lassen sich durch den Einsatz rechnergestu¨tzter Werk-
zeuge vereinbaren. In den letzten Jahren haben Simulationswerkzeuge, wie z.B. Matlab/Simulink
oder Matrix-X, und Rapid Prototyping Systeme, z.B. dSpace oder Ascet, eine große Verbreitung
in verschiedenen Entwicklungszentren erlangt [2]. Bereits erstellte Hardwarekomponenten, z.B.
Motor- oder Getriebesteuergera¨te, ko¨nnen in einer simulierten Umgebung getestet werden (Hard-
ware in the loop, HIL). Neue Steuergera¨tefunktionen ko¨nnen unmittelbar in einem Bypass-Betrieb
im Fahrzeug entwickelt, erprobt und optimiert werden, ohne daß bei jedem Iterationsschritt Warte-
zeiten auf das jeweils umprogrammierte Steuergera¨t entstehen. Derzeit werden an einigen For-
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schungseinrichtungen objektorientierte Modellbildungs- und Simulationswerkzeuge entwickelt.
Mit diesen Werkzeugen soll Entwicklern ermo¨glicht werden, die beno¨tigten Modelle aus Bau-
teilbibliotheken zusammenzustellen. Nach der Parametrierung der Bauteile bzw. Objekte erstellt
der Rechner die zur Simulation notwendigen Gleichungssysteme selbst. Ziel ist, daß der Anwender
dieser Werkzeuge nur noch wenig Detailwissen u¨ber den zu modellierenden Prozeß besitzen muß.
Ein weiterer Trend zeichnet sich durch den vermehrten Einsatz von Ku¨nstlichen Neurona-
len Netzen (KNN) zur Wissensrepra¨sentation ab. Sie werden dabei als eine mo¨gliche Darstel-
lungsform von Kennfeldern und nichtlinearen Eigenschaften verwendet. Die entstehenden
”
Black-
Box“-Modelle, deren innere, rein datenbasierte Struktur kaum physikalisch interpretierbar ist, wer-
den z.B. in Simulationen (HIL, Rapid Prototyping) eingesetzt. Insbesondere fu¨r nichtlineare oder
schwer zu modellierende Prozesse mit mehreren Ein- und Ausga¨ngen, z.B. Abgasturbolader, er-
scheinen KNN sinnvoll. Der wesentliche Vorteil besteht bei der Anwendung in Steuergera¨ten darin,
daß schnelle Algorithmen zur Berechnung verfu¨gbar sind und KNN an zeitvariantes Prozeßver-
halten adaptierbar sind. Ein potentieller Nachteil, der ha¨ufig u¨bersehen wird, ist die Frage, eine
repra¨sentative Auswahl an Trainingsdaten und -signalen fu¨r das Netz festzulegen und damit Sy-
stemantworten zu generieren. Diese werden beno¨tigt, um dem Netz das gewu¨nschte statische und
dynamische Verhalten einzupra¨gen, also die Parameter der einzelnen Neuronen und Verbindun-
gen einzustellen. In der Regel werden dafu¨r Meßdaten verwendet, die aus Pru¨fstandsversuchen
stammen. Wird eine Komponente, die von dem Netz in einem Regelalgorithmus modelliert wird,
am Motor gegen einen Typ mit anderen Parametern ausgetauscht, muß der Trainingsvorgang mit
neuen Meßdaten wiederholt werden. Das Netz wird an die neue Komponente adaptiert.
Soll bereits bei Simulationen in der Vorentwicklung fu¨r verschiedene Typen einer Komponente
das Verhalten im Gesamtprozeß untersucht werden, ko¨nnen in der Regel noch keine Meßdaten fu¨r
das Training von KNN generiert werden. Durch die Simulationen will man ja gerade Pru¨fstands-
zeiten, Probeaufbauten und damit verbundene Kosten einsparen.
Durch den Einsatz einfacher Modelle, die auf physikalischen Gesetzen basieren und durch we-
nige Parameter eingestellt werden ko¨nnen, kann die Simulation jedoch schon ohne Messungen
brauchbare Ergebnisse liefern. Diese Ergebnisse ko¨nnen auf jeden Fall auch genutzt werden, um
die innere Struktur von KNN festzulegen und ein Basistraining durchzufu¨hren. Außerdem erlaubt
ein solches
”
Light-Gray-Box“-Modell schon die Interpretation von internen Zusta¨nden und Be-
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ziehungen, obwohl an einigen Stellen des Modells Vereinfachungen oder eine Konzentration von
Parametern realisiert sind. Fu¨r Abgasturbolader mit verstellbarer Turbinengeometrie wird in dieser
Arbeit ein solches Modell entwickelt und die Ergebnisse der Simulation diskutiert.
1.1 Literaturu¨bersicht
Turbolader gibt es schon seit sehr langer Zeit, doch erst in den letzten ca. 20 Jahren haben sie
vermehrt Anwendung auch an kleinen PKW Dieselmotoren gefunden. Auch die variable Turbi-
nengeometrie (VTG) ist keine Erfindung der heutigen Zeit. Jedoch haben es neue Materialien und
Fertigungstechniken erst jetzt ermo¨glicht, die variable Geometrie auch in kleinen Turboladern mit
der notwendigen Zuverla¨ssigkeit und Lebensdauer zu realisieren. Die Abgasgrenzwerte, die der
Automobilindustrie auferlegt werden, haben einen neuen Markt ero¨ffnet, da man sich von der va-
riablen Geometrie Vorteile beim Betrieb des Motors erhofft.
Die Thermodynamik der Stro¨mungsmaschinen ist ebenfalls seit vielen Jahrzehnten bekannt.
Verschiedene Quellen und Lehrbu¨cher geben unterschiedliche Darstellungen des gleichen Sach-
verhaltes. Die vorliegende Arbeit stu¨tzt sich im wesentlichen auf die Werke von Baehr [3], Baehr
und Stephan [4], Pfleiderer und Petermann [5], Awwad [6] und Bohl [7].
Zu jedem Entwicklungsstadium von Turboladern und Turbomaschinen und deren vielfa¨ltigen
Einsatzbereichen ist Literatur verfu¨gbar. Allerdings liegt der Schwerpunkt meist bei Turboladern
fu¨r große Motoren im Schiffs- und Stationa¨rbetrieb [8]. Behandelt werden z.B. Aufladekonzepte
durch unterschiedliche Kombinationen einzelner Lader in Reihen- und Parallelschaltung [9]. Ei-
ne umfassende ¨Ubersicht und detailierte Beschreibung der thermodynamischen Vorga¨nge findet
sich bei Watson und Janota [10]. Andere Vero¨ffentlichungen befassen sich mit der Vermessung
und stro¨mungstechnischen Optimierung der Laufra¨der im Hinblick auf optimale, verlustarme Auf-
ladetechnik [11, 12, 13]. Auch verschiedene, neue Werkstoffe fu¨r schnellaufende Turbinen und
Verdichter werden entwickelt und untersucht. In Deutschland spielt die
”
Aufladetechnische Kon-
ferenz“eine zentrale Rolle [14]. Ein wesentlicher Themenschwerpunkt waren 1997 in Dresden
Turbolader mit variabler Turbinengeometrie [15, 16, 17, 18]. Verschiedene Forschungsthemen zum
Bereich Turbolader und Aufladung werden bei der Forschungsvereinigung Verbrennungskraftma-
schinen e.V. (FVV) in einer eigenen Themengruppe organisiert. Aktuell ist ein Forschungsprojekt
zu nennen, das sich mit den Einsatzmo¨glichkeiten der VTG an kleinen schnellaufenden Dieselmo-
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toren bescha¨ftigt [19, 20].
Der eigentliche Durchbruch der VTG an kleinen schnellaufenden Dieselmotoren wurde von
VW/Audi 1996 mit dem Serienanlauf des 1.9 l Triebwerks erzielt [17]. Inzwischen haben auch
andere Automobilkonzerne erste Forschungsergebnisse zur Regelung vero¨ffentlicht [21, 22, 23].
1.2 Ziele dieser Arbeit
In dieser Arbeit soll ein thermodynamisches Modell eines Turboladers mit variabler Turbinen-
geometrie (VTG) vorgestellt werden, wie er bei kleinen, schnellaufenden Dieselmotoren zur Auf-
ladung verwendet wird.
Dieses Modell soll aus geometrischen Parametern des Laders mo¨glichst ohne zusa¨tzliche
Messungen qualitativ so gute Ergebnisse liefern, daß das Modell im Rahmen umfassender Motor-
und Fahrzeugsimulationen bereits im Vorfeld von Pru¨fstandsversuchen einsetzbar ist. Es soll
dabei auch physikalisch begru¨ndete Ergebnisse in solchen Arbeitsbereichen liefern, die bei der
stationa¨ren Turboladervermessung des Herstellers gewo¨hnlich nicht erreicht werden. Dies ist je-
doch insbesondere fu¨r die Entwicklung dynamischer Regelkonzepte notwendig.
Je nachdem wieviel Rechnerleistung im Steuergera¨t oder der Simulationsumgebung zur
Verfu¨gung steht, soll das Modell als online-Algorithmus implementierbar sein oder es sollen die
Simulationsergebnisse offline berechnet und als mehrdimensionales Kennfeld gespeichert wer-
den. Fu¨r die Darstellung des Kennfeldes eignen sich herko¨mmliche Kennfeldalgorithmen, Ku¨nst-
liche Neuronale Netze (KNN) oder Lokale Lineare Modelle (LoLiMoT) [24] gleichermaßen.
Ingenieure, die in der Forschung und Entwicklung von modernen Motorsteuergera¨ten, neuen
Diagnoseverfahren oder Regelungsstrategien eingesetzt werden, stammen heute zunehmend aus
den Bereichen der Informationstechnologie oder Elektrotechnik, der Systemtheorie oder Mathema-
tik. Fu¨r diese soll ein u¨bersichtlicher Einstieg in die Funktionsweise dieser komplexen Stro¨mungs-
maschinen gegeben werden. Daraus folgt auch Gliederung und Schwerpunkt der Arbeit, die auf
thermodynamischen Grundlagen im Hinblick auf die Modellierung des Laders aufbaut.
1.3 Lokalisierung in einer Gesamtsimulation
Nicht nur am Institut fu¨r Automatisierungstechnik wurden in den letzen Jahren verschiedene Mo-
tormodelle entwickelt und eingesetzt [25, 26, 27, 28]. Das im Automobilbereich bekannteste Mo-
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tormodell du¨rfte die Gesamt-Prozeßanalyse (GPA) sein, die im Rahmen mehrerer Forschungspro-
jekte der Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen (FVV) erstellt wurde [29].
Beim Vergleich der verschiedenen Modelle la¨ßt sich jedoch eine Grundstruktur extrahieren,
die in Bild 1.1 dargestellt ist. Dabei werden verschiedene Blo¨cke mit in der Regel nichtlinearen
Funktionen oder Kennfeldern miteinander verschaltet. Nur wenige Blo¨cke enthalten ¨Ubertragungs-
funktionen im klassischen Sinne.
Das Simulationsmodell muß so aufgebaut sein, daß, wenn mo¨glich, jeweils Systemblo¨cke mit
und ohne Energie- oder Massespeicher benachbart sind. Dann ko¨nnen die nichtlineare Gleichun-
gen der Blo¨cke ohne Speicher im Wechsel mit einzelnen Integrationsschritten der speichernden
Blo¨cke gerechnet werden. Im Fall des dargestellten Motormodells mit Abgasturbolader (ATL)
sind diese Speicher als Ladeluftku¨hler, Abgaskru¨mmer, Kupplung mit Getriebe und Fahrzeug und
ATL-Laufzeug vorgesehen. Mechanische Energiespeicher beru¨cksichtigen Kraft und Masse bzw.
Drehmoment und Tra¨gheitsmoment der miteinander verschalteten Komponenten. Damit kann in
bestimmten Blo¨cken wa¨hrend der Simulation leicht die Ordnung des Systems z.B. beim Beta¨ti-
gen der Kupplung umgeschaltet werden. Die Speicherelemente fu¨r Gasstro¨me beru¨cksichtigen
den Energiegehalt der zustro¨menden Massen, sodaß sich in den Speichern eine entsprechende Mi-
schungstemperatur einstellen kann. Soll eine Simulation der Abgasru¨ckfu¨hrung integriert werden,
so muß in diesen Speichern zusa¨tzlich die Gaszusammensetzung (Lambda, Sauerstoffgehalt, etc.)
mitgerechnet werden.
Ausnahme ist die Verschaltung vom Verdichter mit dem Luftfilter und der Turbine mit der Ab-
gasanlage (Katalysator), wo kein zusa¨tzlicher Speicher zwischengeschaltet ist. Da das Luftvolu-
men, das zwischen den genannten Baugruppen gespeichert ist, sehr klein ist, wird zur Vermeidung
von numerischen Instabilita¨ten direkt ein Lo¨sungsalgorithmus eingesetzt, mit dem der stro¨mungs-
abha¨ngige Druckabfall berechnet wird.
Der Arbeitszyklus des Verbrennungsmotors wird je Zylinder als vierstufiger Chargenprozeß
entsprechend der vier Arbeitstakte (Ansaugen, Verdichten, Verbrennen, Ausstoßen) dargestellt.
Durch eine der Realita¨t entsprechende Aufteilung und Verschiebung der Zylindermodelle kann in
der Simulation jedes einzelne Arbeitsspiel sowohl im Drehmoment als auch im Gasstrom nach-
vollzogen werden.



















































































































































































































































































Bild 1.1: Plazierung des Turboladermodells (grau gefu¨llte Blo¨cke) in einer Gesamtsimulation
mit Steuergera¨t (ECU), Fahrzeug mit Antriebstrang, Ladeluftku¨hler, Ansaug- und Abgassystem,
Abgasru¨ckfu¨hrung. Zur besseren ¨Ubersicht, sind nur die wichtigsten Signalpfade gezeichnet.
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dynamische Modell des Turboladers darstellen. Um das dynamische Verhalten des Turboladers
am Motor, also im Gesamtsystem, zu untersuchen, wird ein vollsta¨ndiges Simulationsmodell nach
gezeigtem Schema beno¨tigt, das aber nicht Bestandteil dieser Arbeit sein kann. In diesem Modell
wird dann auch die Kopplung von Turbine und Verdichter u¨ber den Chargenprozeß des Motors
sowie die Abgasru¨ckfu¨hrung als
”
Kurzschluß“ und die sich daraus ergebende Gesamtdynamik
ableitbar.
1.4 Inhaltliche Gliederung
Zuna¨chst werden in Kapitel 2 die thermodynamischen Grundlagen, die spa¨ter im Modell beno¨tigt
werden, zusammengestellt. Dabei werden einige Sachverhalte bereits im Hinblick auf die Anwen-
dung dargestellt. Ausgehend von der Definition der Temperatur und inneren Energie, werden die
Zusta¨nde Druck und spezifisches Volumen eingefu¨hrt. Bei der Diskussion der verschiedenen Ener-
gieformen eines ruhenden oder stro¨menden Gases wird insbesondere Gewicht auf Entropie und
Enthalpie gelegt, da das Modell auf diesen Gro¨ßen aufbauen wird. Mit der Definition spezifischer
Wa¨rmen wird auch auf die Eigenschaften von Luft und Abgas als Mischung verschiedener Gase
eingegangen.
Der zweite Grundlagenabschnitt betrachtet die verschiedenen adiabaten Stro¨mungsformen in
Du¨sen und Diffusoren, bei Verdichtung und Expansion. In diesem Zusammenhang wird auch auf
kritische Stro¨mungszusta¨nde und die Schallgeschwindigkeit eingegangen.
Das folgende Kapitel 3 entha¨lt eine Beschreibung und Gliederung des Turboladers im Hin-
blick auf geometrische Parameter, die fu¨r die Modellierung beno¨tigt werden. Durch verschiedene
raum- oder rotorfeste, globale oder lokale Koordinatensysteme ko¨nnen verschiedene Teilmodelle
mehrfach genutzt und einfache geometrische Eigenschaften beru¨cksichtigt werden.
Nachdem durch diese zwei Kapitel die Grundlagen fu¨r die Modellbildung bereitgestellt sind,
wird im Kapitel 4 das Modell fu¨r den Turbolader mit variabler Geometrie aus den zuvor eingefu¨hr-
ten Teilfunktionen zusammengestellt. Fu¨r die einzelnen Komponenten Laufzeug, Verdichter, Tur-
bine mit variabler Geometrie und pneumatisches Stellglied werden die Teilmodelle detailiert dar-
gestellt.
In Kapitel 5 werden Simulationsergebnisse fu¨r einen exemplarisch ausgewa¨hlten Turbolader
in verschiedenen Variationen pra¨sentiert. Anhand der Ergebnisse werden bestimmte Vorga¨nge im
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Verdichter bzw. der Turbine erla¨utert.
Den Abschluß bildet Kapitel 6 mit einer Zusammenfassung der erarbeiteten Ergebnisse und
einem Ausblick auf Anwendungsmo¨glichkeiten fu¨r das Modell.
Im Anhang findet sich neben den Parametern des exemplarischen Turboladers die Beschrei-
bung des Simulationsprogramms.
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Bild 2.1: Schnittmodell eines Turboladers mit variabler Turbinengeometrie, durch das aufge-
schnittene Turbinengeha¨use im Vordergrund sind die verstellbaren Leitschaufeln zu erkennen.
2 Thermodynamische Grundlagen des Turboladermodells
Der Abgasturbolader besteht aus zwei miteinander gekoppelten Stro¨mungsmaschinen: dem Ver-
dichter und der Turbine (Bild 2.1). Die Laufra¨der sind auf einer gemeinsamen Welle montiert,
drehen also mit derselben Drehzahl ωATL. Die Turbine wird mit dem Abgas des Verbrennungsmo-
tors gespeist (Bild 2.2) und wandelt Enthalpie des Abgases in mechanische Leistung MT ∗ωATL
um. Der Verdichter komprimiert das angesaugte Frischgas auf ein ho¨heres Druckniveau p2, so-
daß dem Verbrennungsmotor mehr Luftmasse bei gleichem Hubvolumen zugefu¨hrt werden kann.
Der Verdichter wandelt dabei mechanische Leistung in Enthalpie des Frischgases um und nimmt
dafu¨r das Drehmoment MV bei der Drehzahl ωATL auf. Ein stationa¨rer Zustand stellt sich unter
Vernachla¨ssigung der Verluste ein, wenn ein Gleichgewicht zwischen der Turbinenleistung PT und
der Verdichterleistung PV entsteht
MV ·ωATL = PT = PATL !=−PV =−MV ·ωATL. (2.1)
Um das dynamische Betriebsverhalten eines Turboladers mit variabler Turbinengeometrie zu
beschreiben und daraus Regelstrategien zu entwickeln, wird ein physikalisches Modell des Laders
erstellt. Dabei werden folgende Ziele angestrebt:


















Bild 2.2: Kopplungsschema eines Verbrennungsmotors mit Turbolader: Die Turbine entnimmt
dem Abgas Leistung, die als PATL an den Verdichter zur Erho¨hung des Ladedrucks p2 abgegeben
wird. Durch die Aufladung erho¨ht sich bei gleichem Hubraum die Abgabeleistung des Motors
PNutz.
• Das Modell soll fu¨r regelungstechnische Applikationen erstellt werden, also das stationa¨re
und dynamische Verhalten des Laders mit seinen Stellgliedern abbilden.
• Das Modell soll verschiedene interne, nur mit erheblichem Aufwand (also nicht im Seri-
eneinsatz) meßbare Gro¨ßen ausreichend genau berechnen ko¨nnen, also fu¨r Beobachter ein-
setzbar sein.
• Das Modell soll Betriebsbereiche abdecken, die nicht von den stationa¨r gemessenen Da-
ten des Herstellers beschrieben werden, insbesondere dynamisches Verhalten, in denen kein
Leistungsgleichgewicht besteht und der Lader beschleunigt oder abgebremst wird.
• Das Modell soll hauptsa¨chlich auf den geometrischen Daten des Laders beruhen.
• Das Modell soll optional mit vorhandenen Meßwerten und Kennlinien abgeglichen und an
die realen Bedingungen adaptiert werden.
In der Literatur werden im Zusammenhang mit Stro¨mungsmaschinen sehr ha¨ufig normierte
Gro¨ßen eingefu¨hrt, die dazu dienen, unterschiedliche Turbolader miteinander vergleichen und klas-
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sifizieren zu ko¨nnen. Sie werden jedoch bei der hier vorgestellten Modellbildung nicht beno¨tigt.
Fu¨r die spa¨tere Verwendung des Modells als Trainingsobjekt fu¨r KNN und den Einsatz in Regelal-
gorithmen innerhalb von Motorsteuerungen werden Absolutgro¨ßen an den Schnittstellen des Mo-
dells beno¨tigt. Deshalb werden jeweils entlang eines idealen eindimensionalen Stromfadens fu¨r je-
de Maschine die Zustandsa¨nderungen des Gases berechnet. Zur Anwendung kommen Energie- und
Impulsbilanzgleichungen, Gleichungen fu¨r isentrope bzw. adiabate Zustandsa¨nderungen. Durch
die Einfu¨hrung von lokalen Koordinatensystemen kann an einigen Stellen ein zusa¨tzlicher Frei-
heitsgrad fu¨r die Richtung des Stromfadens eingefu¨hrt werden. Fu¨r die Modellbildung von Turbine
und Verdichter werden jeweils folgende Annahmen getroffen, aus denen sich die weitere Vorge-
hensweise ableiten la¨ßt:
• Turbine und Verdichter werden als einzelne, voneinander unabha¨ngige Stro¨mungsmaschi-
nen berechnet. Die Kopplung erfolgt nur u¨ber die gleiche Wellendrehzahl, die sich aufgrund
der eingeleiteten Drehmomente von Verdichter und Turbine sowie den Lagerverlusten dyna-
misch einstellt.
• Es wird ein Gemisch mehratomiger idealer Gase als stro¨mendes Fluid angenommen, um
die Temperaturabha¨ngigkeit der Wa¨rmekapazita¨ten zu beru¨cksichtigen. Wechselwirkungen
zwischen den Gasteilchen und ihre ra¨umliche Ausdehnung (reales Gas) werden nicht beru¨ck-
sichtigt.
• Fu¨r jede der beiden Stro¨mungsmaschinen wird in allen Stro¨mungsquerschnitten der Massen-
strom auf einen Stromfaden konzentriert angenommen.
• Verluste durch Reibung und Stro¨mungsabriß (Stall) werden durch entsprechende Verlustko-
effizienten beru¨cksichtigt.
Im folgenden werden zuna¨chst die Zustandsgro¨ßen eingefu¨hrt, die in der Simulation eine we-
sentliche Rolle spielen. Im Anschluß werden verschiedene Zustandsu¨berga¨nge beschrieben, die
fu¨r das Modell von Bedeutung sind. Nach der Einfu¨hrung lokaler Koordinatensysteme fu¨r mar-
kante Positionen in Turbine und Verdichter werden schließlich die Teilmodelle fu¨r Turbine und
Verdichter aus den erarbeiteten Elementen zusammengesetzt.
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2.1 Thermodynamische Grundlagen
Die folgenden allgemeinen Betrachtungen bauen auf der kinetischen Gastheorie und thermodyna-
mischen Grundlagen auf, wie sie in verschiedenen Lehrbu¨chern dargestellt sind [3, 30, 31]. Um
spa¨ter den Einfluß spezieller Effekte auf das Modell und die Simulation zu diskutieren, werden bei
der Darstellung der Grundlagen schon Fragen nach den Vorga¨ngen im Turbolader beru¨cksichtigt.
Fu¨r den betrachteten Temperatur- und Druckbereich ko¨nnen sowohl die Luft als auch das Abgas als
ideales Gas behandelt werden. Bei dieser Modellvorstellung haben die Gasteilchen untereinander
keine Wechselwirkungen und nehmen nur ein unendlich kleines Volumen ein.
2.1.1 Temperatur und innere Energie
Eine wichtige Gro¨ße zur Beschreibung des Zustands eines Gases ist die Temperatur T . Die Tempe-
ratur ist ein Maß fu¨r die innere Energie U eines Gases bzw. ein Maß fu¨r die ungeordnete Wa¨rmebe-
wegung der Atome oder Moleku¨le. Die Wahrscheinlichkeit, ein Teilchen mit einer bestimmten Ge-
schwindigkeit in einem Volumenelement anzutreffen, kann mit der Maxwell’schen Geschwindig-
keitsverteilung [30] bestimmt werden. Mit jedem Stoß untereinander oder mit den Gefa¨ßwa¨nden
a¨ndert sich die kinetische Energie der einzelnen Teilchen. In der kinetischen Gastheorie wird ge-
zeigt, daß den einzelnen Teilchen, in Abha¨ngigkeit der energieaufnehmenden Freiheitsgrade, eine
mittlere kinetische Energie
¯Wkin =
frot + ftrans +2 fosz
2
kT (2.2)
zugeordnet werden kann; k ist die Boltzmann-Konstante1, frot,trans,osz sind die rotatorischen, trans-
latorischen und oszillatorischen Freiheitsgrade des Teilchens Bild 2.3.
Jedem translatorischen und rotatorischen Freiheitsgrad ist somit ein Energieanteil von 12kT zu-
geordnet, den oszillatorischen ein Energieanteil von 22kT , da mit einem oszillatorischen Freiheits-
grad gleich zwei Energiespeicher fu¨r kinetische und potentielle Energie verfu¨gbar werden. Fu¨r ein
einzelnes Atom mit ausschließlich 3 translatorischen Freiheitsgraden wird z.B. ¯Wkin = 32kT .
Da in einem Mol NA (Avogadro-Konstante2) Teilchen eines Stoffes enthalten sind, ergibt sich
fu¨r die innere Energie eines abgeschlossenen, konstanten Volumens, das z Mol des (einatomigen)
1k = 1.380658 ·10−23 JK
2NA = 6.0221367 ·1023 1mol
















Bild 2.3: Molekulare Freiheitsgrade als Energiespeicher: a) je ein Freiheitsgrad fu¨r jede Raum-
richtung, b) zusa¨tzliche rotatorische Freiheitsgrade um Achsen mit dem gro¨ßten Tra¨gheitsmo-
ment bei mehratomigen Moleku¨len, c) zusa¨tzliche oszillatorische Freiheitsgrade, wenn bei hohen
Temperaturen Schwingungen im Moleku¨l angeregt werden. Letztere liefern jeweils zwei Speicher







RmT = zc0v,mT. (2.3)
Dabei ist Rm = NAk die universelle (molare) Gaskonstante3 und c0v,m die spezifische (molare)
Wa¨rme des idealen Gases. (Wie es in der Literatur u¨blich ist, soll auch hier der hochgestellte
Index 0 auf die Eigenschaft des idealen Gases hinweisen.) Wird mit Mm die Molmasse des Gases








RT = c0vT. (2.4)
In dieser Gleichung sind R und c0v jetzt stoffspezifische Gro¨ßen, da sie auf die Molmasse des Gases
bezogen sind. Mit diesen wird auch im weiteren gearbeitet. Fu¨r spezielle Gase oder Gasgemische
werden entsprechende Indizes angeha¨ngt.
Fu¨r ideale, zweiatomige Gase stehen drei translatorische und zwei rotatorische Freiheitsgrade
zur Verfu¨gung, sodaß die spezifische Wa¨rme c0v den Wert 52R annimmt. Fu¨r ho¨here Temperaturen
liefert die oszillatorische Relativbewegung der Atome aus ihrer Gleichgewichtslage zwei weitere
Freiheitsgrade (2 fosz). Damit steigt c0v auf den Wert 72R an. Die unterschiedlichen Freiheitsgra-
de werden erst bei ausreichend hohen Temperaturen aktiviert, sodaß c0v = c0v(T ) eine Funktion
der Temperatur wird. Diese ¨Uberga¨nge sind fu¨r die Gesamtheit des Gases fließend, da ja mit der
Gl. (2.2) nur der Mittelwert einer Geschwindigkeitsverteilung angegeben ist und damit Teilchen
mit ho¨heren und solche mit niedrigeren Energieniveaus im Gas gleichzeitig vorhanden sind. Im
Bild 2.4 sind fu¨r verschiedene Gase die normierten spezifischen Wa¨rmen u¨ber der Temperatur
3Rm = 8.3145 JmolK
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Bild 2.4: Normierte spezifische Wa¨rmen c0v(T )/R fu¨r verschiedene Gase
aufgetragen. Man erkennt deutliche Plateaus bei c0v(T )/R = 32 fu¨r ideale, einatomige Gase,
5
2 fu¨r
zweiatomige Gase bei niedrigen Temperaturen, 62 fu¨r dreiatomige Gase und fu¨r zweiatomige Ga-
se bei hohen Temperaturen den Grenzwert bei 72 . Einen Sonderfall stellt CO2 dar. Die Moleku¨le
dieses Gases sind gestreckt (O = C = O), sodaß bei niedrigen Temperaturen nur 5 statt 6 Frei-
heitsgrade ( ftrans = 3, frot = 2) angeregt werden ko¨nnen, bei hohen Temperaturen aber 2 fosz = 8
Schwingungsfreiheitsgrade hinzukommen. Damit steigt c0v/R fu¨r CO2 von 52 auf
13
2 an.
In dem Diagramm sind die zu erwartenden Arbeitstemperaturen fu¨r den Verdichter und die Tur-
bine markiert. Insbesondere fu¨r die Turbine ist die Variation von c0v(T ) u¨ber der Temperatur bei
der Modellierung zu beru¨cksichtigen. Je nach Arbeitspunkt des Dieselmotors zwischen Schubab-
schaltung und Vollast ist die Zusammensetzung des Abgases stark unterschiedlich. Insbesondere
die Komponenten CO2, H2O und O2 beeinflussen erheblich die spezifische Wa¨rme des Gases.
Beispiel 2.1:
Der O2-, CO2- und H2O-Gehalt im Abgas ist in erster Linie nur abha¨ngig von der eingespritzten
Kraftstoffmenge mK , die Lieferant fu¨r Kohlenstoff und Wasserstoff ist. (Im folgenden werden die
Molmassen MH = 1 gmol , MC = 12
g
mol und MO = 16
g
mol fu¨r Wasserstoff, Kohlenstoff und Sauerstoff
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verwendet.)














mK = 0.14286 ·mK Wasserstoff. (2.6)
Gereinigte, trockene Luft der Masse mL entha¨lt im wesentlichen
mN2 = 0.75519 ·mL Stickstoff, (2.7)
mO2 = 0.23142 ·mL Sauerstoff, (2.8)
mAr = 0.01288 ·mL Argon und (2.9)
mCO2 = 0.00049 ·mL Kohlendioxid. (2.10)
Aus der Reaktionsgleichung der Verbrennung von Kohlenwasserstoffen
2 CH2 +3 O2 −→ 2 CO2 +2H2O
folgt, daß die 1.5-fache Kraftstoffmenge an Sauerstoff beno¨tigt wird, um diesen vollsta¨ndig zu











0.23142 ·2(MC +2MH) = 14.815 (2.11)
definiert. Der Wert kann kleiner sein, wenn dem Kraftstoff Additive beigesetzt sind und damit der
Anteil des zu verbrennenden Kohlenstoffs geringer wird.
Das Luftverha¨ltnis λ = mLKstmK kennzeichnet den Luftu¨berschuß und variiert bei Dieselmotoren
je nach Lastpunkt zwischen unendlich bei Schubabschaltung und ca. 1.1 bei Vollast. Diese Unter-
grenze wird durch den Rußgehalt des Abgases motorspezifisch ermittelt.
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Bild 2.5: Idealisierte Abgaszusammensetzung in Massenanteilen in Abha¨ngigkeit von λ. Als
Grenzwert fu¨r λ = 1.0 und nicht rußender, vollsta¨ndiger Verbrennung werden fast 20% fu¨r CO2
erreicht, der Sauerstoffgehalt sinkt auf Null.





































Diese Funktionen sind in Bild 2.5 dargestellt und geben einen Anhaltspunkt bei der Bestimmung
der spezifischen Wa¨rmen fu¨r Abgas.
Die Tabelle 2.1 zeigt fu¨r Luft und ein exemplarisches Abgas die Zusammensetzung der Gasge-
mische und die (mittlere) spezifische Wa¨rme fu¨r einige Temperaturen. Fu¨r ein solches Gasgemisch
ist die spezifische Wa¨rme c0v(T ) die Summe aus den einzelnen spezifischen Wa¨rmen, die jeweils
mit dem Massenanteil mi
m
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Tabelle 2.1: Richtwerte fu¨r die Zusammensetzung der trockenen Luft und des Abgases eines







































Bild 2.6: Normierte spezifische Wa¨rmen c0v(T )/R fu¨r die Gasgemische Luft und Abgas
Der Verlauf von c0v,Abgas(T ) ist durch den ho¨heren Anteil an CO2 und H2O und den entsprechend
gesunkenen Anteil O2 und N2 im Vergleich zu c0v,Lu f t(T ) deutlich zu ho¨heren Werten hin ver-
schoben, Bild 2.6. Das bedeutet insbesondere fu¨r den Dieselmotor, der immer mit maximalem
Luftdurchsatz betrieben wird, einen Wertebereich fu¨r c¯0v,Abgas(T ) von ca. 719
J
kgK bei Schubbetrieb
(leicht angewa¨rmte Luft) bis hin zu 860 JkgK im Vollastbetrieb. Bei Vollast mit ca. 13% CO2-Gehalt
hat das Abgas eine um ca. 20% ho¨here spezifische Wa¨rme.











Bild 2.7: Modellvorstellung des elastischen Stoßes eines idealen Gasteilchens der Masse
mTeilchen. Vor dem Stoß (1) besitzt es die Geschwindigkeit c. Beim Aufschlag (2) erfa¨hrt es die
Impulsa¨nderung ∆pn. Bewegungsrichtung nach dem Stoß (3).
2.1.2 Druck und spezifisches Volumen eines ruhenden Gases
Aus der Definition der Temperatur als Maß fu¨r die mittlere kinetische Energie der Teilchen folgt
unmittelbar die Definition des Drucks. Trifft ein (repra¨sentatives) Teilchen mit dem Impuls p =
cmTeilchen auf die sehr viel schwerere glatte Gefa¨ßwand, wird durch den elastischen Stoß zwischen
der Wand und dem Teilchen der Impuls
∆pn = 2cnmTeilchen
in Normalen-Richtung zur Wand auf das Teilchen u¨betragen (Bild 2.7). Dabei ist cn die Geschwin-
digkeitskomponente des Teilchens mit der Masse mTeilchen, die senkrecht zur Wand steht. Da diese
Bewegungsachse einem translatorischen Freiheitsgrad des Gases entspricht, haben die Teilchen in









In dem kleinen Kontrollvolumen
V = ∆A∆n
befinden sich N Teilchen. Durch die ungeordnete, stochastische Bewegung der Teilchen bewegt
sich die eine Ha¨lfte nach links, die andere nach rechts. In dem Zeitintervall ∆t stoßen alle Teilchen
vor die Wand, die sich in dem Kontrollvolumen in Richtung auf die Wand zubewegen, wobei die
mittlere Geschwindigkeit cn und die Breite ∆n das Zeitintervall, in dem alle N/2 Teilchen mit der
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Jedes Teilchen erfa¨hrt mit der Kollision im Mittel die Impulsa¨nderung ∆pn.
Der auf die Fla¨che ∆A in der Zeit ∆t u¨bertragene
”
Kraftstoß“als Summe der Einzelsto¨ße folgt
aus der Newtonschen Grundgleichung




































Bezogen auf die NA Teilchen eines Mols wird N = zNA und damit folgt schließlich die Zu-
standsgleichung idealer Gase
pV = zRmT (2.18)
mit Rm = NAk (Gl. (2.3)). Diese Gleichung ist auf die Stoffmenge z, [z] = mol eines idealen Gases
bezogen, die das Volumen V einnimmt. Fu¨r technische Anwendungen wird ha¨ufig auf die Masse
des Stoffes normiert, indem die Gleichung durch die Masse des Gases m = zMm dividiert wird.
Man erha¨lt dann
pv = RT (2.19)
mit dem spezifischen Volumen v = 1ρ =
V
m
mit der Einheit [v] = m3kg und stoffabha¨ngigen spezifi-
schen Gaskonstanten R. In der Tabelle 2.2 sind fu¨r einige Gase die spezifischen Gaskonstanten und
Wa¨rmen aufgefu¨hrt.
30 2 THERMODYNAMISCHE GRUNDLAGEN DES TURBOLADERMODELLS
Tabelle 2.2: Spezifische Gaskonstante und spezifische Wa¨rme exemplarischer Gase (Zusammen-
setzung der Luft nach Tabelle 2.1)












Abgas λ= 1.4 285.69 756.09
2.1.3 Energieformen des ruhenden und stro¨menden Gases
Im letzten Abschnitt wurde die (spezifische) innere Energie eines ruhenden Gases eingefu¨hrt. Ne-
ben dieser Energie existieren noch weitere Energieformen, die zur Beschreibung ruhender und
bewegter Gase beno¨tigt werden. Mit dem
1. Hauptsatz der Thermodynamik [3]
1. Jedes System besitzt eine extensive Zustandsgro¨ße Energie E.
2. Die Energie eines Systems kann sich nur durch Energietransport u¨ber die Systemgrenze
a¨ndern: Fu¨r Energien gilt ein Erhaltungssatz.
3. Kinetische und potentielle Energie der Mechanik sind besondere Formen der Energie. Das
Verrichten von mechanischer Arbeit ist eine mo¨gliche Form des Energietransports u¨ber die
Systemgrenze.
werden diese Energieformen zu der (spezifischen) Bilanzgleichung
du+dekin +depot = dq+dw (2.20)
verknu¨pft. Die linke Seite dieser Gleichung stellt die ¨Anderung der gesamten Energie des Gases
dar, die aus den ¨Anderungen der inneren Energie du und der kinetischen und potentiellen Energie
dekin und depot zusammengesetzt ist. Die rechte Seite erfaßt die Energieflu¨sse u¨ber die System-
grenzen, die in eine Wa¨rmemenge dq und mechanische Arbeit dw unterschieden werden ko¨nnen.
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Fu¨r die Modellierung des stro¨menden Fluids (Gases) und die Darstellung der Simulationser-
gebnisse werden neben der inneren Energie U bzw. der spezifischen inneren Energie u = U/m
noch zwei weitere Zustandsgro¨ßen bzw. thermodynamische Potentiale beno¨tigt: die Enthalpie H
bzw. spezifische Enthalpie h = H/m, die u¨ber
H = U + pV bzw. h = u+ pv (2.21)
definiert ist, und die Entropie S bzw. die spezifische Entropie s = S/m mit
dS = dQ
T




Um die Zustandsgro¨ße Enthalpie na¨her zu erla¨utern, wird zuna¨chst die Energiebilanz (Gl. (2.20))
betrachtet.
du+dekin = dq+dw
Zur Vereinfachung sei das System keiner Beschleunigung ausgesetzt, sodaß dekin = 0 wird. dw sei
die (reversible) mechanische Arbeit, die das Gas z.B. an einen Kolben bei einer isobaren (dp = 0)
Expansion abgeben kann, also
dw =−pdv.
Damit folgt aus Gl. (2.20) und Gl. (2.21), daß
dq = du+ pdv = dh (2.23)
wird. Das heißt, daß die zugefu¨hrte Wa¨rme zu einem Teil als innere Energie, zum anderen Teil
als mechanische Arbeit
”
gespeichert“ wird. Das Gas kann bei dieser Art von Prozeß mehr Energie
aufnehmen als bei einer isochoren (dv = 0) Erwa¨rmung.
Die ¨Anderung der Enthalpie mit der Temperatur ergibt sich unter Beru¨cksichtigung der Defi-










dt +R = c
0
v(T )+R =: c
0
p(T ). (2.24)
Dabei ist c0p(T ) die spezifische Wa¨rme bei konstantem Druck. Auch diese spezifische Wa¨rme ist






32 2 THERMODYNAMISCHE GRUNDLAGEN DES TURBOLADERMODELLS
Fu¨r feste Stoffe und Flu¨ssigkeiten gibt es kaum einen Unterschied zwischen cv und cp, da die
Volumenausdehnung bei einer Erwa¨rmung vernachla¨ssigbar klein ist. Bei Gasen jedoch muß die





Die Eigenschaften der Zustandsgro¨ße Entropie werden mit dem
2. Hauptsatz der Thermodynamik [3]
1. Jedes System besitzt eine extensive Zustandsgro¨ße Entropie S.
2. Die mit der Wa¨rme dQ u¨ber die Systemgrenzen transportierte Entropie ist dSQ = dQT , wobei
T die thermodynamische Temperatur an der Stelle des ¨Ubergangs ist.
3. Die durch irreversible Prozesse erzeugte Entropie dSirr ist niemals negativ; sie verschwindet
fu¨r reversible Prozesse.
4. Die Entropie eines Systems a¨ndert sich durch Entropietransport mit Wa¨rme, durch Stoff-
transport u¨ber die Systemgrenzen und durch irreversible, Entropie erzeugende Prozesse im
Inneren des Systems.
dS = dSQ +dSirr
definiert. Mit dieser Gro¨ße werden die Randbedingungen fu¨r fast alle Zustandsu¨berga¨nge, die im
Modell berechnet werden, festgelegt.
Ausgehend von der zugefu¨hrten Wa¨rme dq (Gl. (2.23)) ko¨nnen weitere, ha¨ufig beno¨tigte Be-
ziehungen fu¨r die Entropie angegeben werden:
T dS = dQ+T dSirr = dU + pdV bzw. T ds = dq+T dsirr = du+ pdv. (2.26)
Dabei stell der Term T dsirr die am Fluid verrichtete Reibungsarbeit dar, die auch als (spezifische)
Dissipationsenergie mit
dJ := T dSirr bzw. d j := T dsirr (2.27)
bezeichnet wird. Fu¨r reversible Prozesse ist dJ = d j = 0.
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Unter Verwendung des Differentials zu Gl. (2.21) dh = du + pdv + vdp erha¨lt man fu¨r die
Entropie als Funktion der Enthalpie
T dS = dQ+dJ = dH−V dp bzw. T ds = dq+d j = dh− vdp. (2.28)
Aus dieser Darstellung gelangt man zur Zustandsgleichung
dh = T ds+ vdp = dq+d j +dy, (2.29)
mit der spezifischen Stro¨mungsarbeit dy = vdp, die fu¨r R. Mollier 1904 die Grundlage des nach
ihm benannten Mollier-Diagramms wurde. In diesem Diagramm wird u¨ber der spezifischen Entro-
pie die spezifische Enthalpie des Gases aufgetragen (h-s-Diagramm). Dieser Diagrammtyp wird
zur Darstellung der Zustandsu¨berga¨nge und zur Verifikation der Ergebnisse der Simulation ver-
wendet.
Fu¨r adiabate Systeme mit dq = 0, d.h. Systeme ohne einen Wa¨rmestrom u¨ber die Systemgren-
zen, wird




es kann also nur durch irreversible Vorga¨nge (z.B. Reibung) Entropie erzeugt werden. Dabei wird
Energie des Fluids in Dissipationsenergie gewandelt.
Reicht eine Na¨herung fu¨r den Entropiezuwachs bei einem beliebigen Zustandsu¨bergang (1 →
2) aus, so ko¨nnen die spezifischen Wa¨rmen als konstant angenommen werden. Aus der Definition











Integriert man diese Gleichung fu¨r ein kalorisch ideales Gas, bei dem c0p konstant ist, la¨ßt sich die
Entropiedifferenz zwischen zwei Gaszusta¨nden












Eine isentrope (dS = 0) Zustandsa¨nderung (1 → 2) eines adiabaten, kalorisch idealen Systems
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Der Isentropenexponent ist nach Gl. (2.31) ebenfalls eine Funktion der Temperatur. Bild 2.8 zeigt
die Isentropenexponenten κ(T ) fu¨r verschiedene Gase.
2.1.6 Mittlere spezifische Wa¨rme
Sollen die spezifischen Wa¨rmen als Funktion der Temperatur beru¨cksichtigt werden, so ergibt sich
bei der Integration der spezifischen Enthalpie dh oder der spezifischen inneren Energie du die















Bild 2.9: Definition der mittleren spezifischen Wa¨rme bezogen auf die Ausgangstemperatur T0, c¯0v
wird so gewa¨hlt, daß die Fla¨chensegmente zwischen c0v(T ) und c¯0v fu¨r die jeweilige Endtemperatur
gleich groß sind.







mit der Bezugstemperatur T0 zuru¨ckgreifen. Bild 2.9 verdeutlicht die Vorgehensweise: das Integral
aus Gl. (2.33) wird mit einem kleinen Umweg u¨ber die Bezugstemperatur T0 zerlegt in







= c¯0v(T2) · (T2−T0)− c¯0v(T1) · (T1−T0) (2.36)
= uc¯,T0(T2)−uc¯,T0(T1). (2.37)
Dabei ist
uc¯,T0(T ) := c¯
0
v(T ) · (T −T0) (2.38)
die Differenz der spezifischen inneren Energie zwischen der Temperatur T und der Bezugstempe-
ratur T0, basierend auf c¯0v(T ). Fu¨r die Simulation stehen diese, fu¨r Luft und Abgas im betrachteten
Temperaturbereich eineindeutige Funktion und ihre Umkehrfunktion u−1c¯,T0 als Kennlinie fu¨r ver-
schiedene Gase zur Verfu¨gung.
Entsprechend wird auch mit c0p fu¨r die Berechnung der Enthalpie verfahren:







= c¯0p(T2) · (T2−T0)− c¯0p(T1) · (T1−T0) (2.40)
= hc¯,T0(T2)−hc¯,T0(T1). (2.41)
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Hier ist
hc¯,T0(T ) := c¯
0
p(T ) · (T −T0) (2.42)
die Differenz der spezifischen Enthalpie zwischen der Temperatur T und der Bezugstemperatur
T0, basierend auf c¯0p(T ). Auch diese Funktion ist zusammen mit ihrer Umkehrfunktion h−1c¯,T0 in der
Simulation fu¨r verschiedene Gase verfu¨gbar.
Fu¨r die genaue Berechnung der Entropie wird Gl. (2.28) integriert. Das Ergebnis











entha¨lt wieder ein Integral, das nicht einfach algebraisch lo¨sbar ist. ¨Ahnlich der mittleren spezifi-








fu¨r verschiedene Gase abgelegt sind. Mit der Definition nach Gl. (2.43) wird die Entropiedifferenz






Die Bezugstemperatur wird in den technischen Tabellen meist so gelegt, daß mit T0 = 273.15K
die Werte u¨ber der Celsius-Temperatur aufgetragen sind.
2.1.7 Bilanzgleichungen fu¨r stro¨mende Gase
Um jede der in dieser Arbeit untersuchten Stro¨mungsmaschinen kann ein Kontrollvolumen nach
Bild 2.10 gelegt werden. Durch dessen Grenzen hindurch treten sowohl definierte Stoff- als auch
Energiestro¨me auf, sodaß Stoff- und Energiebilanzgleichungen fu¨r das abgegrenzte Volumen auf-
gestellt werden ko¨nnen. Zuna¨chst wird jedoch ein beliebiges Kontrollvolumen betrachtet, da bei
der Modellbildung der Maschinen auch kleinere, mitbewegte Kontrollra¨ume fu¨r Teilabschnitte ver-
wendet werden.
Gegeben ist ein System oder Teilsystem, das von einem Kontrollraum, wie er in Bild 2.10
dargestellt ist, abgegrenzt wird. Dem System stro¨mt ein Fluid zu, das an anderer Stelle das abge-
grenzte Volumen wieder verla¨ßt. Zu- und abfließender Massenstrom mu¨ssen nicht gleich groß sein.
Durch die Wand findet ein Wa¨rmeaustausch mit der Umgebung statt, auch die Zufuhr oder Abga-
be mechanischer Leistung ist mo¨glich. Der Kontrollraum kann sich mit dem System zusa¨tzlich im
Raum bewegen, jedoch bleiben seine Grenzen bezu¨glich des umfaßten Systems unvera¨ndert.










Bild 2.10: Kontrollraum um ein durchstro¨mtes System
In einem beliebig kleinen Zeitintervall dt stro¨mt die Fluidmenge dme in den Kontrollraum
hinein, die Fluidmenge dma aus dem Kontrollvolumen hinaus. Fu¨r die im System gespeicherte
Masse m kann deshalb die Bilanzgleichung
dm = dme−dma (2.45)
aufgestellt werden.
Sind die Querschnittsfla¨chen Ae,a der Ein- und Austrittso¨ffnung bekannt, kann fu¨r jede ¨Off-
nung die querschnittsgemittelte Stro¨mungsgeschwindigkeit Ce,a aus dem Massenstrom m˙e,a und









Nach dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik muß fu¨r den bewegten Kontrollraum die Ener-
giebilanzgleichung
dE = dQ+Pdt +dEe−dEa (2.47)
gelten. Dabei ist dQ die zugefu¨hrte Wa¨rme, Pdt die am System verrichtete mechanische Arbeit
und dE die ¨Anderung der im Kontrollvolumen gespeicherten Energie fu¨r das Zeitintervall dt.
Das in diesem Zeitintervall ein- und ausstro¨mende Fluid fu¨hrt die Energien
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u¨ber die Systemgrenzen, wobei ue,a die spezifischen inneren Energien bezeichnet, die Terme
C2e,a
2
und gze,a stellen die spezifische kinetische und potentielle Energie des stro¨menden Fluids dar.
Die am System verrichtete Arbeit Pdt la¨ßt sich in mechanische Arbeit dWmech = Pmechdt und
Arbeit des stro¨menden Fluids aufspalten. Beim Ein- und Ausstro¨men verrichtet das Fluid me-
chanische Arbeit dW , da es gegen/mit dem Druck p im System um die Wegstrecke dz weiterbe-
wegt wird. Die Fluidreibung wird hierbei vernachla¨ssigt. Mit F = pA und Adz = dV = vdm wird
dW = Fdz = pAdz = pdV und schließlich
dWe = dmepv und
dWa = dmapv.
Damit wird die dem System zugefu¨hrte Arbeit
Pdt = Pmechdt +dWe−dWa. (2.48)
Unter der Annahme eines stationa¨ren Fließprozesses, bei dem nun Massenzu- und -abstrom
gleich sind,
m˙e = m˙a =: m˙ f l ,
a¨ndert sich die im System gespeicherte Masse m nicht mehr. Unter der Voraussetzung, daß in dem
Kontrollvolumen keine zusa¨tzliche Energie gespeichert werden kann, wird ˙E = 0. Dies ist insbe-
sondere im Hinblick auf die Modellierung des Turboladers zula¨ssig, da hier einerseits die betrach-
teten Kontrollvolumina sehr klein und andererseits die Stro¨mungsgeschwindigkeit des Fluids sehr
groß sind. Das einzige Medium, daß die Energie in dem Kontrollvolumen speichern kann, ist das
stro¨mende Fluid selbst. Durch den sta¨ndigen Austausch des Fluids im Kontrollvolumen findet der
Energieaustausch nur noch mit dem Fluid statt, Bild 2.11. Ausgehend von der Bilanzgleichung des
1. Hauptsatzes, Gl. (2.47), und den getroffenen Annahmen erha¨lt man fu¨r die vier mo¨glichen Ener-
giestro¨me Wa¨rme, mechanische Energie, mit dem Fluid zustro¨mende und abstro¨mende Energie,
unter Verwendung von Gl. (2.48) die Leistungsbilanzgleichung




+gza)+ m˙ f l(ue + peve +
C2e
2
+gze) = ˙E = 0. (2.49)
Unter Verwendung der spezifischen Enthalpie h = u + pv kann die Gl. (2.49) schließlich ver-
einfacht werden zu




+gza)+ m˙ f l(he +
C2e
2
+gze) = 0. (2.50)



















dE = dEIn − dEOut = 0
Bild 2.11: Beispiel fu¨r Energiestro¨me in einem Kontrollvolumen, fu¨r die allgemeine Gl. (2.47)
mit Energiespeicher und fu¨r den Fall ohne Energiespeicher, Gl. (2.50). Die Aufteilung und Gro¨ße
der Energiestro¨me ist in der Grafik willku¨rlich gewa¨hlt.
2.1.8 Zusammenfassung
Ausgehend von der kinetischen Gastheorie, die jedem Teilchen einen bestimmten Energiebetrag
zuordnet, wurden verschiedene kalorische und thermische Zustandsgleichungen und -gro¨ßen in
den letzten Abschnitten eingefu¨hrt. In der Tabelle 2.3 sind die Beziehungen der einzelnen Zu-
standsgro¨ßen einander gegenu¨bergestellt. Da die spezifischen Wa¨rmen Funktionen der Tempera-
tur sind und der Arbeitsbereich der Turbine einen sehr großen Temperaturbereich umfaßt, soll
die Temperaturabha¨ngigkeit im Modell beru¨cksichtigt werden. Dazu wurden die mittleren spezifi-
schen Wa¨rmen definiert. Abschließend wurden verschiedene Bilanzgleichungen fu¨r durchstro¨mte
Kontrollvolumen aufgestellt. Im folgenden sollen spezielle Stro¨mungszusta¨nde, die bei der Mo-
dellierung eine Rolle spielen, untersucht werden.
2.2 Adiabate Stro¨mung
Wie schon in der Einleitung erwa¨hnt wurde, sollen spa¨ter entlang eines idealen Stromfadens durch
die Stro¨mungsmaschinen hindurch die Zusta¨nde des stro¨menden Gases an bestimmten Orten be-
rechnet werden. Jede der zu untersuchenden Teilstrecken baut auf dem im folgenden vorgestellten
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Tabelle 2.3: Thermische und kalorische Zustandsgleichungen idealer Gase, Definition der Ener-
gieformen







Spez. Enthalpie h(T )
dh = c0p(T )dT (2.51)
h = u+ pv = u+RT (2.52)
Spez. innere Energie u(T )
du = c0v(T )dT (2.53)
u = h− pv = h−RT (2.54)
dh− vdp = du+ pdv (2.55)





dT +R = c
0
v(T )+R (2.56)

















































Bild 2.12: Stro¨mungskanal fu¨r eine adiabate Stro¨mung
Grundmodell einer adiabaten stationa¨ren Stro¨mung auf.
Eine mo¨gliche Teilstrecke ist in Bild 2.12 dargestellt. Das Fluid befindet sich am Anfang der
Strecke im Zustand (T1, p1) bei einem Massenstrom von m˙1. Mit dem bekannten Querschnitt
A1 und Gl. (2.46) kann die Stro¨mungsgeschwindigkeit C1 berechnet werden. Dem entsprechend
ko¨nnen auch fu¨r das Ende der Strecke die Zustandsgro¨ßen berechnet werden. Fu¨r den stationa¨ren
Fall muß die Massenbilanz nach Gl. (2.45) mit dm = 0 gelten, also wird m˙1 = m˙2 = m˙ f l. Da das
stro¨mende Fluid außer der Potentialdifferenz z2− z1 keine (zusa¨tzliche) mechanische Arbeit ab-
gibt oder zugefu¨hrt bekommt, wird Pmechdt = 0. Der Wa¨rmestrom ˙Q wird ebenfalls zu Null, da ein
adiabates System angenommen wird.
Aufbauend auf der Energiebilanz Gl. (2.50) erha¨lt man mit den Voru¨berlegungen fu¨r den Kanal
m˙ f l(h1 +
C21
2
























Bild 2.13: Graphische Darstellung der Gl. (2.63). Eine Zunahme kinetischer oder potentieller
Energie fu¨hrt zur Abnahme der Enthalpie.





zusammengefaßt (Bild 2.13). In der Literatur findet man auch die gleichbedeutenden Begriffe der
Ruhe- oder Stationa¨renthalpie. Die Totalenthalpie vera¨ndert sich bei einer adiabaten, stationa¨ren
Stro¨mung nur dann, wenn das Fluid Arbeit verrichtet oder am Fluid Arbeit verrichtet wird. Diese
Arbeit kann auch im Unterschied der potentiellen Energien am Eintritt- und Austritt begru¨ndet
sein.
Die potentielle Energie muß nicht nur durch die Erdbeschleunigung bedingt sein. Bei den zu
untersuchenden Stro¨mungsmaschinen wird fu¨r den Streckenabschnitt in den Rotoren ein rotorfe-
stes, rotierendes Koordinatensystem gewa¨hlt werden.
Ein punktfo¨rmiges (Gas-)Teilchen der Masse m, das auf einer Rotorscheibe im Radius r und
der Winkelgeschwindigkeitω bewegt wird, besitzt die Umfangsgeschwindigkeit U =ωr tangential











Es wird durch die Zentripetalkraft FZP = mω2r auf dieser Kreisbahn gefu¨hrt.
Bezu¨glich eines rotorfesten, mitbewegten Koordinatensystems erfa¨hrt das gleiche Teilchen die
betragsma¨ßig gleiche, jedoch nach außen gerichtete Zentrifugalkraft FZF . Bewegt man das Teil-
2.2 Adiabate Stro¨mung 43
chen bei gleichbleibender Winkelgeschwindigkeit in radialer Richtung auf das Zentrum zu, muß
gegen die Zentrifugalkraft Arbeit verrichtet werden. Gleichzeitig wird die Bahngeschwindigkeit
und damit die Rotationsenergie des Teilchens verringert und das Teilchen erfa¨hrt im bewegten Be-
zugssystem zusa¨tzlich eine tangentiale Kraft, die sog. Coriolis-Kraft. Die potentielle Energie, die
im rotierenden Bezugssystem gewonnen wird, welches mit der Geschwindigkeit ω rotiert, ergibt







−ω2rdr = m epot,rot(r)
∣∣r2
r1
mit dem spezifischen potentiellen Energieniveau
epot,rot(r) =−12ω
2r2 (2.65)
und dem Radius r, der von der Rotationsachse nach außen hin positiv za¨hlt.
Mit den Relativgeschwindigkeiten W1 und W2 des Gases bezu¨glich des rotierenden Koordina-






























Die Summe aus Enthalpie und der kinetischen Energien h + W 22 − U
2
2 entspricht im rotierenden
System der Totalenthalpie.
2.2.1 Adiabate Du¨senstro¨mung
Stro¨mt das Fluid ohne Wa¨rmeabgabe durch einen geeignet gestalteten Streckenabschnitt, in dem
der Austrittsquerschnitt A2 kleiner als der Eintrittsquerschnitt A1 wird (Bild 2.12), so muß aufgrund
der Massenbilanz die Stro¨mungsgeschwindigkeit (Gl. (2.46)) am Ausgang zunehmen, solange sich
die Dichte weniger a¨ndert als der Querschnitt (Unterschallstro¨mung). Bei der Beschleunigung wird
Enthalpie (oder potentielle Energie) in kinetische Energie gewandelt (Bild 2.14), da weder mecha-
nische Arbeit noch Wa¨rme zugefu¨hrt werden. Damit ist unmittelbar eine Druckabnahme von p1
auf p2 und eine Temperaturabnahme von T1 auf T2 verbunden. Bei einer idealen Stro¨mung wird
die gro¨ßte Geschwindigkeit C2 ohne Entropiezuwachs (∆s = s2 − s1 = 0) im Enthalpieniveau h′2
isentrop erreicht.


























Bild 2.14: Adiabate Du¨senstro¨mung unter Querschnittsverkleinerung (A2 < A1). Spezifische ki-
netische Energiebetra¨ge C22 sind durch eckige Klammern eingetragen. Die Totalenthalpie bleibt
beim ¨Ubergang vom Zustand 1 nach 2 unvera¨ndert. Durch Stro¨mungsverluste wird ein Teil der
kinetischen Energie verbunden mit einem Anstieg der Entropie ∆s = s2 − s1 > 0 irreversibel in
Wa¨rmeenergie j12 > 0 gewandelt und steht damit auch nicht mehr fu¨r die Wandlung in andere
Energieformen, z.B. mechanische, zur Verfu¨gung.
Aufgrund von Stro¨mungsverlusten erha¨lt man fu¨r die Endgeschwindigkeit nur C2 <C′2. Durch
die Verluste entsteht ein Entropiezuwachs (∆s = s2− s1 > 0, Gl. (2.30)). Man definiert den isen-




















Unter Beru¨cksichtigung der Temperaturabha¨ngigkeit der spezifischen Wa¨rmen nach Gl. (2.57)
mit der Bezugstemperatur T0 wird
h01−h2 = c¯0p(T01) · (T01−T0)− c¯0p(T2) · (T2−T0) = hc¯,T0(T01)−hc¯,T0(T2)
und
h01−h′2 = c¯0p(T01) · (T01−T0)− c¯0p(T ′2) · (T ′2 −T0) = hc¯,T0(T01)−hc¯,T0(T ′2)
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2.2.2 Kritisches Druckverha¨ltnis und Schallgeschwindigkeit
Die kinetische Energie der Stro¨mung C22/2 nach Bild 2.14 am Austritt der Du¨se ist gerade die






2c¯0p · (T01−T2) (2.70)
mit der mittleren spezifischen Wa¨rme c¯0p im Temperaturbereich zwischen der Ruhetemperatur
















































Aus der Massenstrombilanz m˙ = AρC folgt fu¨r den Punkt 2










und mit der Durchflußfunktion (Bild 2.15)
ψ(κ, prat) = (prat)
1


























Bild 2.16. Bei diesem kritischen Druckverha¨ltnis erreicht das Gas die Schallgeschwindigkeit im
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Bild 2.15: Normierte Durchflußfunktion ψ(κ, prat) und Geschwindigkeitsfunktion ν(κ, prat). Fu¨r
kleinere Werte κ (z.B. heißes Abgas) wird auch der maximal erreichbare Durchfluß geringfu¨gig
kleiner. Die Lage des Extrempunktes wandert zu kleineren Druckgefa¨llen hin (→ 1), Bild 2.16.
Die Schallgeschwindigkeit u¨ber T01 bzw. T2 sind in Bild 2.17 fu¨r verschiedene Gaszusammenset-
zungen dargestellt.
Eine Beschleunigung der Stro¨mung u¨ber die Schallgeschwindigkeit hinaus ist nur in speziell
geformten Laval-Du¨sen mo¨glich, deren Querschnittserweiterung im Diffusor speziellen Differenti-
algleichungen genu¨gen muß [3]. Diese Du¨sen-/Diffusorform ist im Turbolader, der in einem großen
Arbeitsbereich eingesetzt werden soll, nur schwer zu realisieren und einzuhalten, da die effektiven
Stro¨mungsquerschnitte auch von der vera¨nderlichen Stro¨mungsrichtung und dem Drall des Gases
abha¨ngig sind. In jedem Fall ist das mit ¨Uberschallgeschwindigkeit stro¨mende Gas in einem la-
bilen Zustand, aus dem es durch einen Verdichtungsstoß unter Verlusten wieder in einen stabilen
Zustand zuru¨ckfallen kann [34]. Dieser Verdichtungsstoß kann durch unterschiedliche Sto¨rereig-
nisse ausgelo¨st werden.
2.2.3 Adiabate Diffusorstro¨mung
Wie bei der adiabaten Du¨senstro¨mung treffen auch fu¨r die adiabate Diffusorstro¨mung die Energie-
und Massenbilanzgleichungen zu. Durch die Querschnittserweiterung von A1 am Eintritt auf A2
am Austritt wird jedoch die Stro¨mung verzo¨gert, wenn die Stro¨mungsgeschwindigkeit im Ein-
trittsquerschnitt kleiner ist als die Schallgeschwindigkeit. [3]. Bei der verzo¨gerten Stro¨mung steigt
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Bild 2.16: Lage des kritischen Druckverha¨ltnisses als Funktion von κ und Werte der normierten
Druchfluß- und Geschwindigkeitsfunktion an der kritischen Stelle.
der Druck von p1 auf das Druckniveau p2 an (Bild 2.18). Setzt man auch bei diesem Vorgang
zuna¨chst einen reversiblen isentropen Zustandsu¨bergang voraus, so gelangt man zur Enthalpie h ′2
mit der Geschwindigkeit C′2. Durch Reibung und Turbulenzen, also irreversible Vorga¨nge, wird in
der Realita¨t Entropie ∆sirr > 0 erzeugt. Ein Teil der kinetischen Energie wird dabei in Wa¨rme ge-
wandelt. Da immer noch die Energiebilanz Gl. (2.63) gilt, bleibt die irreversibel erzeugte Wa¨rme
im System und erho¨ht die Enthalpie auf den Wert h2.











wird das Verha¨ltnis der isentropen zur tatsa¨chlichen Enthalpiedifferenz definiert. Letztere kann
auch als Differenz der kinetischen Energien geschrieben werden. Analog zur Du¨senstro¨mung kann
mit einem gegebenen Wirkungsgrad ηsD die Endtemperatur unter Beru¨cksichtigung temperaturab-














Im Gegensatz zu den bisher behandelten adiabaten Stro¨mungen wird bei der adiabaten Verdich-
tung mechanische Arbeit w12 > 0 am Gas verrichtet. Dadurch sind die Totalenthalpien am Ein-
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T = T2, λ = ∞
T = T2, λ = 1.4
T = T01, λ = ∞,
T = T01, λ = 1.4
Bild 2.17: Schallgeschwindigkeit als Funktion von λ und den Temperaturen T01 (Ruhetempera-


























Bild 2.18: Adiabate Diffusorstro¨mung unter Querschnittserweiterung (A2 > A1). Spezifische ki-
netische Energiebetra¨ge C22 sind durch eckige Klammern eingetragen. Die Totalenthalpie bleibt
beim ¨Ubergang vom Zustand 1 nach 2 unvera¨ndert. Durch Stro¨mungsverluste wird ein Teil der
kinetischen Energie irreversibel in Wa¨rmeenergie j12 > 0 gewandelt, was mit einem Anstieg der
Entropie ∆sirr = s2 − s1 > 0 verbunden ist. Sie steht damit auch nicht mehr fu¨r die Wandlung in
andere Energieformen, z.B. mechanische, zur Verfu¨gung.


















Bild 2.19: Adiabate Verdichtung durch Zufuhr mechanischer Energie w12 (runde Klammer). Spe-
zifische kinetische Energiebetra¨ge C22 sind durch eckige Klammern eingetragen. Die Differenz der
Totalenthalpien h02 − h01 > 0 entspricht der zugefu¨hrten Arbeit w12. Durch Stro¨mungsverluste
wird ein Teil der kinetischen Energie verbunden mit einem Anstieg der Entropie ∆s = s2− s1 > 0
irreversibel in Wa¨rmeenergie j12 > 0 gewandelt und steht damit auch nicht mehr fu¨r die Wand-
lung in andere Energieformen, z.B. mechanische, zur Verfu¨gung.
und Ausgang nicht mehr gleich. Die Differenz zwischen diesen Totalenthalpien entspricht der zu-
gefu¨hrten Arbeit (Bild 2.19). Das Ziel der Verdichtung ist es, das Gas vom Ausgangsdruck p1 auf
ein ho¨heres Druckniveau p2 zu bringen. Der ku¨rzeste Weg dorthin fu¨hrt wieder u¨ber eine isentro-
pe Zustandsa¨nderung, bei der die gesamte verfu¨gbare kinetische Energie C
2
1
2 und ein Minimum an
mechanischer Arbeit zur Erho¨hung des Drucks eingesetzt werden. Das Gas am Ausgang hat dann
die Geschwindigkeit C′2 = 0 bei der Enthalpie h′2 = h′02. Sofern das verdichtete Gas genutzt wer-
den soll, z.B. im Verbrennungsmotor, wird immer eine Endgeschwindigkeit C2 existieren. Durch
Reibungsverluste, die als Dissipationsenergie nur zur Erwa¨rmung des Fluids beitragen, wird zum
einen Entropie erzeugt, zum anderen wird mehr Arbeit beno¨tigt, um auf das gleiche Druckniveau






(c22− c21)+ j12 = y12 +
1
2
(c22− c21)+ j12 (2.76)
mit der Stro¨mungsarbeit y12 =
∫ 2
1 vdp > 0 und der Dissipationsenergie j12 > 0, mit der die
Stro¨mungsverluste beru¨cksichtigt werden. Unter Beru¨cksichtigung von dh = d j +dy (Gl. (2.29))
ist
w12 = h2−h1 + 12(c
2
2− c21) = h02−h01.
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Definiert werden fu¨r den Prozeß der Verdichtung verschiedene Wirkungsgrade. Der isentrope
Verdichterwirkungsgrad ηsV ist das Verha¨ltnis der Enthalpiea¨nderung vom Eingangs- zum Aus-







Die stro¨mungstechnische Qualita¨t des Verdichters la¨ßt sich durch den polytropen Wirkungs-







Dieser setzt die tatsa¨chlich applizierte Stro¨mungsarbeit y12 =
∫ 2
1 vdp zur aufgewendeten Wellen-
arbeit w12 in Relation.
Fu¨r die Berechnung der Stro¨mungsarbeit y12 muß zuna¨chst der tatsa¨chliche Zustandsu¨bergang
zwischen Eingang und Ausgang der Maschine durch eine einfache Polytrope angena¨hert werden.


























Bei der adiabaten Expansion la¨ßt man das Fluid Arbeit w12 < 0 verrichten. Dadurch liegt die To-
talenthalpie am Ausgang niedriger als am Eingang, auch hier entspricht die Differenz der gewon-
nenen Arbeit (Bild 2.20). In einer idealen Turbine wird das Fluid isentrop vom Druck p2 auf den
Druck p1 expandiert. Am Ausgang habe das Fluid keine Geschwindigkeit (C ′2 = 0) mehr, sodaß



















Bild 2.20: Adiabate Expansion unter Abgabe mechanischer Energie w12 (runde Klammer). Spezi-
fische kinetische Energiebetra¨ge C22 sind durch eckige Klammern eingetragen. Die Differenz der
Totalenthalpien h02−h01 < 0 entspricht der entnommenen Arbeit w12. Durch Stro¨mungsverluste
wird ein Teil der kinetischen Energie verbunden mit einem Anstieg der Entropie ∆s = s2− s1 > 0
irreversibel in Wa¨rmeenergie j12 gewandelt und steht damit auch nicht mehr fu¨r die Wandlung in
andere Energieformen, z.B. mechanische, zur Verfu¨gung.
wieder h′2 = h′02 gilt. Fu¨r diesen Fall wird die maximal mo¨gliche Arbeit aus dem Zustandsu¨bergang
nutzbar. Wie auch bei der adiabaten Verdichtung wird man bei einem realen Prozeß immer eine
Geschwindigkeit am Ausgang haben, auch wird ein Entropiezuwachs durch Reibung und Turbu-






(c22− c21)+ j12 = y12 +
1
2
(c22− c21)+ j12 (2.80)
mit der Stro¨mungsarbeit y12 =
∫ 2
1 vdp < 0 und der Dissipationsenergie j12 > 0, mit der die
Stro¨mungsverluste beru¨cksichtigt werden. Unter Beru¨cksichtigung von dh = d j +dy (Gl. (2.29))
ist wieder
w12 = h2−h1 + 12(c
2
2− c21) = h02−h01.
Entsprechend der adiabaten Verdichtung definiert man den isentropen Turbinenwirkungsgrad







Auch fu¨r die Turbine gibt man einen polytropen Wirkungsgrad ηνT der Maschine an. Nach
Definition des Polytropenverha¨ltnis νT erha¨lt man eine Polytrope, entlang derer die Integration der
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In diesem Abschnitt wurden die Grundlagen der Thermodynamik im Hinblick auf die Modellie-
rung des Abgasturboladers behandelt. Ausgangspunkt war die kinetische Gastheorie, die jedem
Teilchen eine bestimmte Energie zuordnet. Daraus wurde zuna¨chst der Begriff der (spezifischen)
inneren Energie abgeleitet, der mit der spezifischen Wa¨rme eng verbunden ist. Es wurde gezeigt,
daß die spezifischen Wa¨rmen abha¨ngig von den Freiheitsgraden der Teilchen fu¨r verschiedene
Stoffe unterschiedlich sind. Auch die Temperaturabha¨ngigkeit der spezifischen Wa¨rmen und die
daraus resultierenden Berechnungsmethoden wurden diskutiert. Aus der kinetischen Gastheorie
wurde das Pha¨nomen Druck erla¨utert und die daraus folgende Zustandsgleichung idealer Gase
entwickelt. Anhand der thermodynamischen Hauptsa¨tze wurden Energiebilanzen fu¨r die wichtig-
sten Grundsysteme aufgestellt und die Begriffe Enthalpie, Entropie und Totalenthalpie eingefu¨hrt.
Mit diesen Bilanzgleichungen wurde zum Abschluß die adiabate Stro¨mung betrachtet, die eine
wesentliche Grundlage fu¨r die Modellierung der Vorga¨nge in den Stro¨mungsmaschinen ist.
Da das Modell auf einer stationa¨ren, u¨ber den Stro¨mungsquerschnitt gleichverteilten Stro¨mung
basieren soll und Verluste spa¨ter als additive Terme eingefu¨hrt werden, wurden zum Vergleich
mit Meßdaten der Hersteller fu¨r die verschiedenen adiabaten Stro¨mungsvorga¨nge isentrope und
polytrope Wirkungsgrade definiert.
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3 Aufbau des Turboladers
Der Turbolader stellt eine Systemkomponente dar, die im Gesamtsystem aufgeladener Verbren-
nungsmotor eine bestimmte Funktion zu erfu¨llen hat: die Erho¨hung des Ladedrucks unter Nutzung
der im Abgas enthaltenen Energie.
Seit wenigen Jahren sind verschiedene Stelleingriffe am Motor durch elektronische Steuer-
gera¨te (Electronic Control Unit, ECU) mo¨glich. Dies sind neben der Einspritzmenge, dem Fo¨rder-
beginn (Dieselmotor) oder Zu¨ndzeitpunkt (Ottomotor) auch die Funktion verschiedener Hilfsag-
gregate, z.B. dem Turbolader. Fu¨r die Ansteuerung der Hilfsaggregate werden verschiedene Ver-
fahren und Hilfsenergien eingesetzt [35], wobei fu¨r die Ansteuerung der Turbolader (Wastegate,
variable Turbinengeometrie (VTG)) eine pneumatisch beta¨tigte Druckdose Stand der Technik ist.
Diese ist bei kleiner Bauform sehr robust gegen hohe Umgebungstemperaturen und starke Vibra-
tionen. Der zum Erreichen einer vorgegebenen Position beno¨tigte Druck wird aus einem Druck-
speicher durch ein Magnetventil eingestellt. Dieses Magnetventil wird mit einer vom Steuergera¨t
pulsweitenmodulierten (PWM) Steuerspannung versorgt.
Nur wenige Prozeßgro¨ßen werden von der ECU tatsa¨chlich geregelt, da der Sensor zur Erfas-
sung der Regelgro¨ße entweder nicht den technischen Anforderungen in Bezug auf Lebensdauer,
Betriebsbedingungen oder Wartungsaufwand genu¨gt oder durch seinen Preis nicht ins Budget fu¨r
die Serienfertigung des Motors paßt. So wird auch die Position der Leitschaufeln der VTG nicht
erfaßt und deren Stellung nur durch den gemessenen Ladedruck korrigiert.
Fu¨r die Modellbildung und Entwicklung optimaler Regelstrategien ist es sinnvoll, nicht nur
das stationa¨re Gesamtverhalten, sondern auch die dynamischen Eigenschaften der zu regelnden
Systemkomponente zu beschreiben. Liefert das dazu beno¨tigte Modell auch interne, nicht meß-
bare Gro¨ßen, kann es als Beobachter eingesetzt werden. Mit wenigen, meßbaren Referenzgro¨ßen
wird das Modell an den tatsa¨chlichen Prozeßzustand angeglichen, der Regelalgorithmus kann die
zusa¨tzlichen Informationen aus dem Modell nutzen oder sogar auf diese nachgebildeten, gescha¨tz-
ten Gro¨ßen regeln.
Das in dieser Arbeit entwickelte Modell trennt die Funktionen von Turbine, Verdichter und
Laufzeug, um nicht nur in stationa¨ren, sondern auch in dynamischen Betriebspunkten (z.B. schnel-
le Drehzahla¨nderungen des Turboladers) Informationen zu liefern. Aus den Kennfeldern des Her-
stellers sind diese Informationen nicht zu entnehmen, da diese in der Regel das Ergebnis stationa¨rer
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Pru¨fstandsversuche sind und in keiner Weise dynamische Zusta¨nde des Turboladers abbilden. Bei
diesen Versuchen wird die Turbine mit einem konstanten Gasstrom aus einer Brennkammer beauf-
schlagt, der Druck auf der Druckseite des Verdichters wird mit Drosselklappen oder Blenden ein-
gestellt. So werden die stationa¨ren Arbeitspunkte im thermisch eingeschwungenen Zustand einer
bestimmten Turbinen/Verdichter Paarung vermessen. Die Umgebungsbedingungen fu¨r den Ver-
such sind exakt definiert und entsprechen kaum der realen Situation im Fahrzeug. In Verbindung
mit dem Motor treten arbeitspunktabha¨ngig Druckpulsationen im Abgas vor der Turbine auf, eine
definierte Wa¨rmeabstrahlung von der Turbine auf den Verdichter ist je nach Einbauort, Fu¨hrung der
Ku¨hlluft und dynamischer Fahrweise kaum zu erwarten. Auch der Wa¨rmestrom an den ¨Olkreis-
lauf ist beim spa¨teren Betrieb von verschiedenen sekunda¨ren Prozeßzusta¨nden, insbesondere der
¨Oltemperatur und der Durchflußmenge durch den Turbolader, abha¨ngig.
Die in den Kennfeldern der Hersteller eingezeichneten Pumpgrenzen markieren eigentlich un-
scharfe Bereiche. Der Stro¨mungsabriß beim Pumpen ist ein Vorgang, der schlagartig eintritt und
sehr empfindlich auf konstruktive Maßnahmen und lokale Parameter des Verdichters reagiert. So
kann unter anderem eine kurze Folge von Pumpsto¨ßen durch die extreme thermische und mecha-
nische Belastung des Verdichterrotors die Geometrie des Rotors minimal vera¨ndern und damit die
Lage der Grenze beeinflussen. Nach jedem Pumpstoß verschiebt sich also die Charakteristik des
Verdichters ein wenig, insbesondere dann, wenn der Pumpstoß bei hohen Leistungen auftritt. Beim
Vermessen der Betriebskennfelder wird deshalb wenn mo¨glich vermieden, in die Pumpgrenze zu
fahren. Statt dessen werden z.B. Gera¨uschentwicklung und Druckschwankungen vom Bediener
des Pru¨fstands herangezogen, um den Abstand zur Pumpgrenze zu bewerten.
Effekte, die mit der Pumpgrenze bei Abgasturboladern einhergehen, sind zwar meßbar und
werden an vielen Forschungseinrichtungen untersucht, doch sind Arbeiten auf diesem Gebiet in der
Regel nicht vero¨ffentlicht, da sie meist durch die Industrie finanziert werden und somit vertraulich
zu behandeln sind.
Eine Vereinfachung bei der Modellierung der Stro¨mungsmaschinen ist die Beschra¨nkung auf
eine eindimensionale Stro¨mung [10]. Entlang eines Stromfadens sollen Zustandsa¨nderungen be-
rechnet werden. Die Richtung des Stromfadens ist meistens durch die Bauform des Turbinen- oder
Verdichtergeha¨uses sowie die Geometrie der Rotoren festgelegt. Allerdings wird es an einigen
Stellen notwendig, einen weiteren Freiheitsgrad einzufu¨hren, wenn nur so Erhaltungssa¨tze gelo¨st
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werden ko¨nnen. In diesen Fa¨llen wird nicht die optimale Richtung des Stromfadens vorgegeben,
sondern aus den Erhaltungssa¨tzen die Stro¨mungsrichtung berechnet. Da diese ha¨ufig parallel zu ei-
ner glatten Wand verla¨uft, stellt der Winkel zwischen der optimalen und der berechneten Richtung
den Freiheitsgrad dar.
Da das Gas entlang der einzelnen Teilabschnitte immer wieder den gleichen Gesetzen folgt,
liegt es auch im Hinblick auf die Implementierung als Computerprogramm nahe, lokale Koordi-
natensysteme entlang des Stromfadens einzufu¨hren. In diesen lokalen Koordinatensystemen sind
bestimmte Achsenrichtungen derart festgelegt, daß trotz der teilweise komplizierten Rotorgeome-
trien die numerischen Algorithmen ohne weitere Randbedingungen angewendet werden ko¨nnen.
Die lokalen Koordinatensysteme sitzen quasi auf dem Stromfaden auf.
In diesem Kapitel wird die Systemkomponente Abgasturbolader zuna¨chst in weitere Teil- und
Untersysteme zerlegt, die dann als einzelne Module mit festgelegter Funktion beschrieben werden
ko¨nnen. Fu¨r diese Module werden genaue, einheitliche Schnittstellen, Parameter und Koordinaten-
systeme definiert, die spa¨ter eine einfache Orientierung und Kopplung ermo¨glichen.
3.1 Gliederung des Turboladers
In Bild 2.1 auf Seite 19 ist ein Turbolader mit aufgeschnittenem Turbinengeha¨use zu sehen. Der
Aufbau des Turboladers und die unterschiedlichen Funktionen seiner einzelnen Komponenten er-
fordern eine Gliederung des Turboladers in die Bestandteile Verdichter, Welle und Turbine. Die
Welle koppelt die beiden Stro¨mungsmaschinen mechanisch, wa¨hrend Turbine und Verdichter die
Arbeitsumsetzung im Frischgas und Abgas des Motors realisieren. Die Welle bildet mit den beiden
Rotoren im Verdichter und der Turbine ein mechanisch steifes System. Deshalb werden die me-
chanischen Eigenschaften der Rotoren mit der Welle zu einem mechanischen Teilsystem Laufzeug
(Bild 3.9 auf Seite 66) zusammengefaßt. Die thermodynamische Funktion der Rotoren wird in
den Teilsystemen Verdichter und Turbine abgebildet, sodaß folgende Komponenten unterschieden
werden:
Laufzeug: Abbildung der Gesamttra¨gheit der Welle inklusive der Verdichter- und Turbinenra¨der.
Lagerverluste werden durch ein viskoses, drehzahlabha¨ngiges Reibungsmoment beru¨cksich-
tigt, das mit den u¨blichen Angaben zum mechanischen Wirkgungsgrad verglichen wird.
An den Wellenenden werden die Drehmomente von Turbine und Verdichter eingepra¨gt, die














Bild 3.1: Blockschaltbild des Turboladers mit den wichtigsten Signalpfaden. Im stationa¨ren Fall
sind die Drehmomente MT > 0 und MV < 0. Die Massenstro¨me m˙T und m˙V sind Eingangsgro¨ßen
fu¨r das Motormodell, da hier als Abgaskru¨mmer und Ladeluftku¨hler große Speichervolumen vor-
liegen, in denen aus den zu- und abfließenden Massenstro¨men der Druck im jeweiligen Volumen
berechnet wird.
Drehzahl ist die Zustandsgro¨ße der Komponente.
Verdichter: Adiabate Verdichtung unter Leistungsaufnahme, Beru¨cksichtigung der (vom Lauf-
zeug) eingepra¨gten Rotordrehzahl.
Turbine: Adiabate Expansion mit Leistungsabgabe unter Beru¨cksichtigung der (vom Laufzeug)
eingepra¨gten Rotordrehzahl.
Stelleinrichtung: Antrieb zur Verstellung der variablen Turbinengeometrie. ¨Ublich ist derzeit ei-
ne Kombination aus Magnetventil, (Unter-)Druckdose und Hebelmechanik; eine Alternative
dazu ist ein schneller, elektrischer Servoantrieb mit integrierter Positionsregelung.
Die Verschaltung dieser Komponenten und die Ankopplung an den Dieselmotor ist in Bild 3.1
zu sehen. Im Gesamtsystem
”
Motor “ sind fu¨r die verschiedenen Gro¨ßen und Parameter folgende
Indizes vorgesehen: Mit dem Index 1 sind alle Gro¨ßen gekennzeichnet, die in Stro¨mungsrichtung
des Gases vor dem Verdichter liegen, z.B. T1 fu¨r die Ansaugtemperatur. Die Gro¨ßen auf der Hoch-
druckseite des Verdichters tragen den Index 2, z.B. p2 fu¨r den Ladedruck. Der Bereich am Eintritt
der Turbine wird mit 3, nach der Turbine mit 4 indiziert.







Bild 3.2: Aufbau eines Verdichters
Die Belegung und Definition der Ein- und Ausga¨nge stehen in engem Zusammenhang mit
den anderen Komponenten einer Simulation, wie sie z.B. in [36] vorgestellt wird. Die folgenden
Abschnitte beschreiben die Komponenten des Turboladers detaillierter.
3.1.1 Aufbau des Radialverdichters
Bild 3.2 zeigt die wichtigsten Positionen, die im Verdichter fu¨r die Simulation von Bedeutung
sind. Bei der hier untersuchten Bauform stro¨mt die Luft axial dem Verdichter zu und verla¨ßt in
radialer Richtung den Rotor. Das Frischgas stro¨mt vom Luftfilter her an der Position✍✌
✎
1 in das
Verdichtergeha¨use ein. An der Position✍✌
✎
2 nimmt das Verdichterrad das Gas auf. Innerhalb der
Rotoren von Verdichter und im folgenden auch der Turbine wird das Gas in einem mitbewegten
Koordinatensystem anstelle der raumfesten Basis dargestellt. Dies wird mit einem ’*’ in der Nu-
merierung der Positionen gekennzeichnet. Deshalb liegt die im Bild nicht dargestellte Position✍✌
✎
2*
an derselben Stelle wie Position✍✌
✎
2 , nur wird das rotorfeste Koordinatensystem des Verdichters
verwendet. Durch die in axialer Richtung abwechselnd nach hinten und vorne versetzten Vorder-
kanten der Rotorbla¨tter wird bei optimaler Fu¨hrung der Luft der gro¨ßtmo¨gliche Eintrittsquerschnitt




3 (raumfest) tritt das Gas mit sehr hoher Geschwin-
digkeit aus dem Rotor aus und wird in dem schaufellosen Diffusor bis zur Position✍✌
✎
4 verzo¨gert.
Der Drehimpuls des Gases bleibt auf diesem Streckenabschnitt anna¨hernd erhalten. Bis zur Posi-
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tion✍✌
✎
5 wird schließlich das Gas in dem Spiralgeha¨use noch weiter verzo¨gert sodaß der nutzbare
Ladedruck mit einem guten Wirkungsgrad erreicht werden kann. Das Spiralgeha¨use des Verdich-
ters soll mo¨glichst ohne gro¨ßere Verluste die an Position✍✌
✎
4 ankommende Stro¨mung u¨ber den
Umfang sammeln und in den Auslaßstutzen fu¨hren.
Die Zustandsgro¨ßen entlang des Stromfadens sind entsprechend der Positionen indiziert. Um
eine Verwechslung mit den globalen Zustandsgro¨ßen am Gesamtmotor mit den Indices 1 bis 4 zu
vermeiden, tragen die Zustandsgro¨ßen innerhalb des Verdichters zusa¨tzlich den Index V . Beziehen
sich die Zustandsgro¨ßen auf den Totalzustand wird zusa¨tzlich eine 0 im Index vorangestellt. T02∗,V
ist damit die Totaltemperatur am Eintritt in das Verdichterrad im mitbewegten Koordinatensystem.
3.1.2 Aufbau der Radialturbine mit variabler Geometrie (VTG)
Bei herko¨mmlichen Turboladern wird der Ladedruck, wenn notwendig, dadurch begrenzt, daß mit
einem Abblasventil (Bypass, Wastegate) das heiße Abgas zum Teil an der Turbine vorbeigefu¨hrt
und damit die Leistung der Turbine reduziert wird. Dafu¨r wird die Turbine so groß ausgelegt,
daß sie schon weit unterhalb des Nennarbeitspunktes des Motors gut arbeitet. Im Nennarbeits-
punkt fu¨hrt das ¨Offnen des Abblasventils unmittelbar zu einem Leistungsverlust der Turbine und
schließlich zum Druckabfall. Die ersten Regelkonzepte sahen eine direkt vom Ladedruck beta¨tigte
Druckdose zur Verstellung des Abblasventils vor. Damit war die Regelung des Ladedrucks auf
einen festen, mechanisch eingestellten Sollwert mo¨glich.
Inzwischen sind Werkstoffe und Fertigungstechniken verfu¨gbar, die andere Stelleingriffe an
der Turbine ermo¨glichen. Der hier untersuchte Turbolader besitzt eine Radialturbine, in der vor
dem Turbinenrad verstellbare Leitschaufeln montiert sind. Mit diesen wird der Stro¨mungsquer-
schnitt und der Anstro¨mwinkel des Abgases auf das Turbinenrad beeinflußt. Das Abgas stro¨mt
”
radial“in das Turbinenrad ein und verla¨ßt den Rotor in axialer Richtung. Diese Bauform wird
inzwischen ha¨ufiger in der Automobilindustrie eingesetzt, wenn ein Turbolader mit VTG gefor-
dert wird. Sowohl bei kleinen PKW-Motoren als auch bei gro¨ßeren LKW Motoren, die die VTG
zusa¨tzlich als Retarder nutzen ko¨nnen, zeichnet sich der Lader durch kompakte Bauform und ei-
ne verbesserte Steuerbarkeit aus. Im Gegensatz zur Steuerung mit einem Abblasventil kann mit
der VTG eine Turbine konstruiert werden, die in einem sehr breiten Arbeitsbereich des Motors
optimiert ist. Schon bei niedriger Antriebsleistung ko¨nnen hohe Ladedru¨cke erzielt werden. Der








Bild 3.3: Aufbau einer Turbine mit verstellbaren Leitschaufeln. Vom Verstellmechanismus ist nur
der innenliegende Stellring mit den Steuernocken fu¨r die Leitschaufeln gezeichnet. (Vgl. Bild 3.4,
Bild 3.5 und Bild 3.6)
erho¨hte Staudruck vor der Turbine bei Teillastbetrieb begu¨nstigt im Gegensatz zum Wastegate die
heute u¨bliche Abgasru¨ckfu¨hrung.
Bild 3.3 zeigt den prinzipiellen Aufbau eines Turboladers mit verstellbaren Leitschaufeln vor
dem Turbinenrad. Position✍✌
✎
1 markiert den Geha¨useeinlaß. Durch ihn stro¨mt das heiße Abgas
vom Motor in die Turbine. Bis zur Position✍✌
✎
2 , dem engsten Querschnitt zwischen den Leitschau-
feln, wird das Gas weiter beschleunigt und in eine definierte Stro¨mungsrichtung gezwungen. A2
ist die kleinste Querschnittsfla¨che eines Kanals zwischen zwei benachbarten Leitschaufeln und
damit auch eine Funktion des Anstellwinkels der Leitschaufeln. In den Bildern 3.4 und 3.5 sind




geo¨ffnet“dargestellt. An der Position✍✌
✎
3
verla¨ßt das Gas den Bereich der Leitschaufeln und trifft bei Position✍✌
✎
4 auf den Turbinenrotor. Bei
diesem ¨Ubergang bleibt der Drehimpuls des Gases bezu¨glich der Rotorachse anna¨hernd erhalten.
Die nicht gezeichnete Position✍✌
✎
4* beschreibt das Gas unmittelbar nach Eintritt in das Turbinenrad
im rotorfesten Koordinatensystem. Die Stro¨mung wird jetzt weitestgehend durch die Rotorbla¨tter
gefu¨hrt. An der Position✍✌
✎
5* ist das Gas bereits kurz davor, das Turbinenrad zu verlassen und
hat Energie in Form mechanischer Arbeit abgegeben. Position✍✌
✎
5 schließlich beschreibt das Gas
unmittelbar nach Verlassen des Rotors wieder in der raumfesten Basis.
Auch die Zustandsgro¨ßen entlang des Stromfadens in der Turbine sind entsprechend der Po-
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Bild 3.4: VTG in geschlossener Position. Fu¨r die Ansicht wurde das Turbinengeha¨use entfernt
und die VTG-Stellvorrichtung am Lagerflansch befestigt.
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Bild 3.5: VTG in geo¨ffneter Position. Fu¨r die Ansicht wurde das Turbinengeha¨use entfernt und
die VTG-Stellvorrichtung am Lagerflansch befestigt.
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sitionen indiziert. Um eine Verwechslung mit den globalen Zustandsgro¨ßen am Gesamtmotor mit
den Indices 1 bis 4 zu vermeiden, tragen die Zustandsgro¨ßen innerhalb der Turbine zusa¨tzlich den
Index T . Beziehen sich die Zustandsgro¨ßen auf den Totalzustand wird zusa¨tzlich eine 0 im In-
dex vorangestellt. p05∗,T ist damit der Totaldruck am Austritt des Turbinenrades im mitbewegten
Koordinatensystem.
3.1.3 Aufbau des Stellgliedes
Bei den ersten Turboladern mit (integrierter) Ladedruckregelung wurde der Ladedruck u¨ber eine
kurze Stichleitung hinter dem Verdichter abgegriffen und direkt auf eine Druckdose gefu¨hrt. Die
Bewegung der Membran wurde auf das Abblasventil u¨bertragen, womit schließlich die Leistung
der Turbine und damit auch der Ladedruck reduziert wurden. Die Vorspannung der in der Druckdo-
se integrierten Feder war von außen verstellbar, sodaß der Maximaldruck in einem kleinen Bereich
eingestellt werden konnte. Die Turbine wird zwangsla¨ufig von sehr heißem Abgas durchstro¨mt,
sodaß auch das Turbinengeha¨use, die Stelleinrichtungen und alle Bauteile in der unmittelbaren
Umgebung starker Wa¨rmebelastung ausgesetzt sind. Dennoch war es mo¨glich, durch einen ent-
sprechend gestalteten Flansch mit vielen Ku¨hlrippen die Temperatur an der Druckdose bei einer
Abgastemperatur von ca. 800◦C auf ca. 100◦C zu begrenzen. Im Laufe der Jahre konnte man mit
dieser Technik positive Erfahrungen sammeln, da sie ein einfaches und fu¨r den Einsatzort geeig-
netes, robustes Stellglied darstellt. Selbst bei Verklemmen der Stellmechanik besteht keine Gefahr
fu¨r den Antrieb, wie sie bei einem elektrischen Servoantrieb ohne spezielle Schutzmaßnahmen zu
befu¨rchten wa¨re.
Deshalb findet man auch heute bei dem VTG-Stellglied wieder eine vergleichbare Unterdruck-
dose. Im Gegensatz zur Regelung ohne zusa¨tzliche Hilfsenergie unter Verwendung des Ladedrucks
wird nun u¨ber ein elektrisch angesteuertes Magnetventil Unterdruck in der einen Ha¨lfte der Dose
erzeugt. ¨Uber diverse mechanische Steuerelemente, die zu einem großen Teil im Turbinengeha¨use
angebracht sind, werden die Leitschaufeln in der Turbine verstellt. Bild 3.6 zeigt das Prinzip fu¨r
eine verstellbare Leitschaufel und Bild 3.7 die Realisierung dieser Steuermechanik.
Da die gesamte Mechanik dieser Ansteuerung am bzw. im Turbinengeha¨use und dem Lager-
flansch montiert ist, ist sie einer hohen thermischen Belastung ausgesetzt. Außerdem sammeln
sich im Bereich des Stellrings und der Steuernocken Rußpartikel aus dem Abgas an. Um trotz-










Bild 3.6: Prinzip des pneumatischen Antriebs zur Verstellung der VTG. Durch Unterdruck wird
die Steuerstange nach links gezogen und bewegt u¨ber den Steuerhebel auch den Stellring nach
links. In den Stellring greifen die Steuernocken, die die Bewegung auf die verstellbaren Leit-
schaufeln im Inneren der Turbine u¨bertragen. Zur besseren ¨Ubersicht ist nur eine einzige Leit-
schaufel und ein linearisierter Ausschnitt des Stellrings skizziert, Bild 3.7.
Bild 3.7: Die Stellmechanik ist bei der vorliegenden Turbine fest mit dem Turbinengeha¨use ver-
schraubt. Der Laufzeugflansch mit dem Turbinenrotor und dem VTG-Steuerhebel wurde fu¨r die
Ansicht entfernt. Man erkennt den Stellring und die darin eingreifenden Steuernocken der einzel-
nen Leitschaufeln. Oben links ist eine Nut im Stellring frei. Im montierten Zustand greift in diese
die Steuernocke des Steuerhebels ein.
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dem eine einwandfreie Funktion zu gewa¨hrleisten, ist an allen Lagerstellen und insbesondere an
den Eingriffen der Steuernocken in den Stellring sehr viel Spiel vorgesehen. Der Stellring wird
an drei Stellen mit kleinen Rollen gefu¨hrt (Bild 3.7), auch dort ist Spiel vorhanden. Bei einem
der untersuchten Turbolader betra¨gt der maximale Steuerweg der Steuerstange ca. 8mm. Bei einer
blockierten Leitschaufel ist immer noch eine Bewegung von ca. 0.8 mm mo¨glich. Die Lose liegt
also in der Gro¨ßenordnung von 10% des Stellwegs. Eine Ru¨ckmeldung der Schaufelposition an
die Motorsteuerung ist an den untersuchten Ladern nicht vorgesehen.
Im Betrieb zeigt sich, daß durch die Stro¨mung des Abgases Drehmomente auf die Leitschaufeln
u¨bertragen werden, die je nach Bauart der Mechanik betriebspunktabha¨ngige Gegenkra¨fte auf die
Druckdose u¨bertragen ko¨nnen. Insbesondere bei der Nutzung der VTG als Retarder in Nutzfahr-
zeugen sind diese durch das Abgas verursachten Kra¨fte nicht zu vernachla¨ssigen. Die tatsa¨chliche
Stellung der Leitschaufeln bei einem bestimmten Ansteuersignal fu¨r das Magnetventil ha¨ngt also
vom verfu¨gbaren Steuerdruck, den Gegenkra¨ften, der Lose und schließlich der Reibung im System
ab. Da keine Positionsru¨ckmeldung an das Steuergera¨t erfolgt, kann bei herko¨mmlichen Systemen
kaum eine Aussage u¨ber den Arbeitspunkt des Laders im Betrieb erfolgen.
3.2 Koordinatensysteme
Um den unterschiedlichen geometrischen Situationen im Turbolader gerecht zu werden
und mo¨glichst modulare Teilstrecken zu definieren, werden verschiedene Koordinatensysteme
beno¨tigt. Vektoren in einer Basis ko¨nnen jederzeit in andere Koordinatensysteme umgerechnet
werden. Auch der Wechsel zwischen ruhenden und bewegten Koordinatensystemen ist mo¨glich.
3.2.1 Raumfeste Koordinaten










































Bild 3.8: Bewegung eines Punktes P auf einer beliebigen Bahnkurve
Ein Vektorr hat in der {x,y,z}-Basis die Darstellung



















mit den Koordinaten rx, ry und rz. Der Index {x,y,z} weist darauf hin, daß die Komponenten
des Vektors als Koordinaten in der angegebenen Basis zu interpretieren sind. Wird in dieser Ba-
sis die Bewegung eines Punktes P auf einer beliebigen Bahnkurve beschrieben (Bild 3.8), so wird
zuna¨chst der Ortsvektorx0P als Funktion der Zeit definiert, wobei die einzelnen Koordinaten Funk-
tionen der Zeit sind. Die Ableitungen dieses Vektors nach der Zeit liefern dann die Bahngeschwin-






























Der Bahngeschwindigkeitsvektor liegt immer tangential zur Bahnkurve und spannt zusammen mit
dem Beschleunigungsvektor die Schmiegeebene der Raumkurve auf. Die Vektoren sind in der
Regel zueinander nicht orthogonal. Die Tangentialkomponente des Beschleunigungsvektors wird
Bahnbeschleunigung, die Normalkomponente Zentripetalbeschleunigung genannt [37].
Das {x,y,z}-Koordinatensystem im Turbolader ist so orientiert, daß die Richtungez parallel zur
Welle des Turboladers vom Verdichter zur Turbine zeigt. Der Ursprung des Koordinatensystems
kann je nach Anwendungsfall frei gewa¨hlt werden. Fu¨r die spa¨tere Betrachtung und Transformati-
on von Geschwindigkeitsvektoren ist nur die Verdrehung der Koordinatensysteme zueinander von
Bedeutung, eine konstante Verschiebung der Systeme fa¨llt bei der Ableitung nach der Zeit heraus.


















Bild 3.9: Laufzeug des Turboladers und Orientierung der raum- und wellenfesten Koordinaten-
systeme
Mit der angegebenen Orientierung stro¨mt das Frischgas in positiverez-Richtung in den Verdichter,
das Abgas verla¨ßt in gleicher Richtung die Turbine (Bild 3.9).
3.2.2 Rotorfeste Koordinaten





























aufgespannt und durch einen Verschiebevektor x0A im Raum positioniert (Bild 3.10). Bei einer



















































































gebildet, mit der die Transformation eines Vektors zwischen den Koordinatensystemen u¨bersicht-

































im {x,y,z}-System dargestellt. Die Transformation in umgekehrter Richtung erfolgt durch die Mul-




























Bild 3.10: Definition des rotorfesten Koordinatensystems {r,ϕ,z}. Der ez Vektor zeigt in die
Bildebene hinein. Es sei |xAP|= r0 und dωdt = 0.
mit der inversen Drehmatrix








Die Lage eines Punktes P ergibt sich aus der Beziehung









oder unter Nutzung des rotorfesten Koordinatensystems einfacher






















Fu¨r die Bewegung eines Punktes, der mit der Rotorscheibe fest verbunden ist (xAP,{r,ϕ,z} =
const) lassen sich nun die Bewegungsgleichungen aufstellen. Der Rotor dreht sich um eine raum-
feste Achse (x0A,{x,y,z} = const) mit der Winkelgeschwindigkeit ω := ω(t) = dϕ(t)dt = ϕ˙(t). Es folgt



















































































































Fu¨r einen im {r,ϕ,z}-System stationa¨ren Punkt P mit dem OrtsvektorxAP = r0er, der im Abstand r0
zur Drehachse steht (Bild 3.10), folgt mit Gl. (3.5) fu¨r eine Drehbewegung des Koordinatensystems





3.2.3 Lokale Koordinatensysteme, Euler-Winkel
Bei modernen Verdichter- oder Turbinenra¨dern findet man ha¨ufig Rotorbla¨tter, die in mehrere un-
terschiedliche Richtungen geneigt und gekru¨mmt sind. Sie sind fu¨r die entstehende Stro¨mung des








































Bild 3.11: Rotation eines Koordinatensystems um die Euler-Winkel ϕ,ϑ,ψ am Beispiel einer
quadratischen Platte in der {ex,ey}-Ebene. V.l.n.r. sind die Drehungen um die einzelnen Winkel
ϕ, ϑ und ψ dargestellt. Dabei ist der Basisvektor grau gefu¨llt, der die Drehachse in dem ent-
sprechenden Schritt darstellt. Die Endposition der Platte und das lokale Koordinatensystem nach
jeder Drehung sind mit grauen Linien angedeutet.
Gases in bestimmten Arbeitspunkten optimiert. Um diese Form auch in der Simulation zu beru¨ck-





eingefu¨hrt, die im folgenden mit dem Index {1,2,3} gekennzeichnet sind. Sie sind in Abha¨ngigkeit
des Ortes (loc) in den Stro¨mungsmaschinen so ausgerichtet, daß der Basisvektor e1 in Richtung
der erzwungenen oder erwarteten, optimalen Stro¨mungsrichtung steht und der Basisvektore3 senk-
recht zu Stro¨mungsrichtung und Wand (Bild 3.12). Fu¨r eine sich frei einstellende Stro¨mung liegt
der Geschwindigkeitsvektor immer in der Ebene, die mit den Basisvektoren e1 und e2 parallel
zur Wand aufgespannt wird, denn eine Stro¨mungsgeschwindigkeit ine3 Richtung ginge durch die
Wand. Diese lokalen Koordinatensysteme ko¨nnen raumfest oder rotorfest sein, je nachdem, ob die
notwendige Transformation von der {x,y,z}- oder der {r,ϕ,z}-Basis ausgeht.
Die Basis des {1,2,3}-Koordinatensystems an einem bestimmten Ort erha¨lt man z.B. aus der
{x,y,z}-Basis durch Drehung um drei Winkel, die auch Euler-Winkel genannt werden [37, 38, 39].
In Bild 3.11 werden die Drehungen schrittweise dargestellt. Die erste Drehung erfolgt um eine
Achse des Ausgangssystems mit dem Winkel ϕ, in diesem Fall dieez Achse. Man erha¨lt die erste
















Eine zweite Drehung mit dem Winkel ϑ um die e′x-Achse, die sog. Knotenlinie, fu¨hrt auf die















Die letzte Drehung erfolgt schließlich um diee′′z mit dem Winkel ψ. Man erha¨lt das lokale, um die



























cosϕcosψ− sinϕcosϑsinψ −cosϕsinψ− sinϕcosϑcosψ sinϕsinϑ




Eine Drehung bzw. Transformation mit diesen Winkeln ist von der Reihenfolge der Drehung un-
abha¨ngig. Es kann gezeigt werden, daß die fu¨r die Ru¨cktransformation notwendige inverse Dreh-
matrix M−1ϕ,ϑ,ψ auch unter Vertauschung der Winkel und Drehrichtungen aus der Matrix selbst
bestimmt werden kann.
M−1ϕ,ϑ,ψ(ϕ,ϑ,ψ) = Mϕ,ϑ,ψ(−ψ,−ϑ,−ϕ) (3.12)
Dieses Koordinatensystem wird z.B. in der Turbine und im Verdichter so plaziert, daß es quasi
auf der stro¨mungsfu¨hrenden Wand der Rotorbla¨tter
”
aufsitzt“. Die Bilder 3.12 und 3.13 zeigen die
Lage dieses Koordinatensystems in Verdichter und Turbine. Fu¨r die rotorfesten, lokalen Koordina-
tensysteme wird das {r,ϕ,z}-System um die Euler-Winkel gedreht, bis schließlich diee1-Basis die
gewu¨nschte Richtung bekommt. Im folgenden Beispiel werden die lokalen Koordinatensysteme
exemplarisch fu¨r die Positionen des Verdichters zusammengestellt.
































































Bild 3.12: Schematische Darstellung der lokalen Koordinatensysteme im Verdichter unmittelbar
nach dem Eintritt in den Rotor✍✌
✎
2* , vor Verlassen des Rotors✍✌
✎





5 ). Die Gasstro¨mung relativ zum Rotor ist durch die Geschwindigkeitsvektoren W , im





2 gilt C = Cez
Beispiel 3.2:
Beim Einstro¨men in den Verdichter wird davon ausgegangen, daß das Gas ohne Drall direkt in
ez-Richtung stro¨mt, Bild 3.9. Mit den Euler-Winkeln [ϕ,ϑ,ψ] = [π,− π2 ,−π2 ] wird das {1,2,3}-





so eingerichtet, daß fu¨r die lokalen Koordinatensystemee1 =ez unde3 =−ey wird. Damit stehte3
fu¨r den Gasstrom oberhalb der Rotorachse senkrecht auf der daru¨berliegenden Geha¨usewand und
e1 in Richtung der erzwungenen Stro¨mungsrichtung.
Am Eintritt (Position✍✌
✎
2* ) in das Verdichterrad (Bild 3.12) wird ausgehend vom rotorfesten
{r,ϕ,z}-System durch die drei Winkel [ϕ,ϑ,ψ] = [0,β2− π2 ,−π2 ] das lokale Koordinatensystem auf
die Oberfla¨che des Rotorblattes gesetzt. Nun zeigte2 =er radial nach außen, unde3 steht senkrecht
auf dem Rotorblatt in Drehrichtung. Der Winkel β2 entspricht der Anstellung des Rotorblattes zur
{er,ez}-Ebene. Fu¨r das dargestellte Verdichterrad sind dies ca. β2 ≈+π4 .
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Beim Austritt aus dem Rotor sind die Rotorbla¨tter des abgebildeten Rotors ru¨ckwa¨rts um den
Winkel β3 ≈ −π6 aus der er-Richtung geneigt. Das Rotorblatt bildet zur Ru¨ckwand des Verdich-
terrades ({er,eϕ}-Ebene) den Winkel γ3 ≈ π3 . Das lokale Koordinatensystem an der Position✍✌
✎
3*
wird aus dem {r,ϕ,z}-System durch eine Transformation mit den Winkeln [ϕ,ϑ,ψ] = [β3,−γ3,0]
erzeugt.




5 werden aus der raumfesten
{x,y,z}-Basis mit dem konstanten Winkeltupel [ϕ,ϑ,ψ] = [π,π,0] positioniert.
Auch in der Turbine lassen sich die lokalen Koordinatensysteme an den einzelnen Positionen
unter Beru¨cksichtigung der geometrischen Parameter leicht angeben, wie das folgende Beispiel
zeigt:
Beispiel 3.3:
Im Bereich der verstellbaren Leitschaufeln (Position✍✌
✎
2 ) bis zum Eintritt des Gases in das Turbi-
nenrad der Turbine an der Position✍✌
✎
4 soll das Gas mo¨glichst tangential an den Rotor anstro¨men,
um einen optimalen Drehimpuls zu erzielen. Das lokale Koordinatensystem ist deshalb so aus-
gerichtet, daß der e1-Vektor tangential in Stro¨mungsrichtung zum Rotor zeigt. Aus der raum-
festen {x,y,z}-Basis erreicht man dies sehr einfach durch eine Rotation um die Euler-Winkel
[ϕ,ϑ,ψ] = [0,0,π]. Um die Darstellung zu vereinfachen, wird diese Transformation auch fu¨r das
Koordinatensystem an der Position✍✌
✎
1 (Bild 3.3) eingesetzt.
Nach dem Eintritt in das Turbinenrad sollte das Gas im {r,ϕ,z}-System wegen der speziel-
len Form der Schaufeln am Eintritt nur noch eine radiale Geschwindigkeitskomponente besitzen.
Deshalb zeigte1 auf die Wellenachse. Das Rotorblatt steht aber nicht senkrecht auf der Ru¨ckwand
des Rotors, sondern schließt mit dieser den Winkel γ4 ≈ π3 ein. Durch die Schra¨gstellung mit dem
Winkel γ4 < π2 wird dem Gas ein zusa¨tzlicher Freiheitsgrad beim Einstro¨men in das Turbinen-
rad gegeben. Dieser wird in dem Winkeltupel [ϕ,ϑ,ψ] = [β4,γ4,π] beru¨cksichtigt, mit dem das
{r,ϕ,z}-System in das lokale Koordinatensystem der Position✍✌
✎
4* gedreht wird. Fu¨r den abgebil-
deten Rotor ist der Winkel β4 = 0, da die Blattoberkanten nicht in (β4 > 0) oder gegen (β4 < 0)
die Drehrichtung geneigt sind.
An der Position✍✌
✎
5* wird noch einmal der Drehimpuls des Gases verringert, da die Rotorbla¨tter
mit dem Winkel β5 > 0 ru¨ckwa¨rts gerichtet sind. Der Idealzustand ist erreicht, wenn das Gas beim


























































4 ), nach Eintritt in den Rotor (Position✍✌
✎
4* ) und vor
Verlassen des Rotors (Position✍✌
✎
5* ). Die Gasstro¨mung relativ zum Rotor ist durch die Geschwin-
digkeitsvektoren W , im feststehenden Turbinengeha¨use durch den GeschwindigkeitsvektorC ein-
getragen.
Ausstro¨men nur noch eine Geschwindigkeitskomponente inez-Richtung besitzt. Am Rotorausgang
wird das lokale Koordinatensystem aus der {r,ϕ,z}-Basis mit den Winkeln [ϕ,ϑ,ψ] = [0, π2 +β5, π2 ]
bestimmt.
Wie auch beim Einstro¨men in das Verdichtergeha¨use wird ab der Position✍✌
✎
5 die Stro¨mung
oberhalb der Rotorachse betrachtet. Durch die Euler-Winkel [ϕ,ϑ,ψ] = [π,−π2 ,−π2 ] erha¨lt man
ein lokales Koordinatensystem mite1 =ez unde3 =−ey. Damit stehte3 wieder senkrecht auf der
daru¨berliegenden Geha¨usewand.
3.3 Geometrie der verstellbaren Leitschaufeln
Bild 3.14 zeigt verstellbare Leitschaufeln in der Turbine. Um den Stro¨mungsquerschnitt A2 und
den Eintrittsradius r3 in den schaufellosen Spalt zu berechnen, werden nur wenige geometrische
































d N / 2
λ
lN
reales und idealisiertes Profil
Bild 3.14: Skizze zur Berechnung des variablen Stro¨mungsquerschnitts A2 = lth,2b2 und des
Stro¨mungswinkels α3 aus der Stellung der Leitschaufeln β2
Parameter beno¨tigt. Fu¨r die Berechnung wird davon ausgegangen, daß die Schaufeln das Profil
einer Platte aufweisen, die u¨berall eine mittlere Dicke dN besitzt. Fu¨r N a¨quidistante Schaufeln,
deren Lagerpunkt auf einem Kreis mit dem Radius r2 um die Rotorachse angeordnet sind, ergibt





Um den Ortsvektor x0 der La¨nge r2, der von der Rotorachse auf einen Lagerpunkt zeigt, ma-



















steht senkrecht auf der dem Rotor zugewandten Seite der idealisierten Schaufel.
lN sei die La¨nge der nach innen u¨berha¨ngenden Schaufelspitze. Das a¨ußere Schaufelstu¨ck sei
in jedem Fall so lang, daß theoretisch ein vollsta¨ndiges Schließen (A2 = 0) der VTG mo¨glich ist.
In der Praxis wird dies meist durch die definierten Endanschla¨ge verhindert.
Der OrtsvektorxE der La¨nge r3 zum inneren Endpunkt einer Schaufel wird mit der Geraden-









mit λ= lN bestimmt. Die Matrix dreht den Normalenvektor um π2 nach links auf die Symmetrielinie
der Schaufel. Der Endpunkt der rechten Nachbarschaufel wird damit
xEN = MN(αN)xE (3.15)
Die La¨nge des Differenzvektors
xd =xEN −xE
zwischen den beiden Endpunkten projiziert in RichtungeN ist der kleinste Abstand zwischen den
idealisierten Leitschaufeln. Reduziert man diesen noch um die mittlere Schaufeldicke dN erha¨lt
man die tatsa¨chliche Spalto¨ffnung (th = throat)
lth,2 =xd ·eN −dN. (3.16)
Der Stro¨mungsquerschnitt A2 ergibt sich aus dem Produkt von lth,2 und der Spaltbreite b2, die in
der bisher nicht beru¨cksichtigtenez-Richtung gemessen wird.
Unter der stark vereinfachenden Annahme, daß die Stro¨mung kurz vor dem Verlassen der Leit-
schaufeln parallel zur angestro¨mten Seite der Leitschaufel gefu¨hrt wird, ergibt sich aus dem Winkel
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α3, den die Stro¨mung in der Mitte des Stro¨mungskanals beim Durchtritt durch den Vektor xd zur
er-Richtung einnimmt, die Stro¨mungsrichtung an Position✍✌
✎




bestimmen [10] und ist nicht gleich β2, wie auf den ersten Blick zu vermuten wa¨re, da α3 in der
Mitte zwischen den Enden der Leitschaufeln zwischen Stro¨mungsrichtung und dem vera¨nderli-
chen Radius r3 liegt, wohingegen β2 zwischen der Leitschaufel und dem Radius r2, auf dem die
Lagerpunkte positioniert sind, gemessen wird. Insbesondere fu¨r kleine Schaufelzahlen und damit
große Schaufelabsta¨nde nimmt der Unterschied zwischen den Winkeln zu.
Aus der Anzahl der Schaufeln N und den drei geometrischen Parametern r2, lN , dN ko¨nnen,
wie soeben gezeigt, die Querschnittsfla¨che A2(β2), der a¨ußere Radius r3(β2) des schaufellosen
Spalts sowie der Stro¨mungswinkel α3(β2) berechnet werden. Mit der Vektoralgebra wurde ein
systematischer Weg gezeigt, der sich einfach im Modell implementieren la¨ßt. Viele der hier ge-
zeigten Zwischenschritte ko¨nnen bereits in der Initialisierungsphase beim Einlesen der Parameter
vorbereitet werden.
Sollte eine algebraische Beschreibung der Schaufelform vorliegen, also eine Funktion dN(λ)
(Vgl. Gl. (3.14)), so kann diese mit der hier vorgestellten Methode auch beru¨cksichtigt werden,
wobei λ mit dem Kreuzprodukt
λ= (eN ×xd) ·ez (3.17)
bestimmt werden kann.
Im Bild 3.4 sind neben den neun Leitschaufeln noch drei Befestigungsbolzen zu erkennen, die
die Absta¨nde der benachbarten Schaufelprofile vergro¨ßern. Durch eine Nut in den Bolzen wird
in der geschlossenen Stellung der VTG der Stro¨mungsquerschnitt trotzdem auf den berechneten
Wert eingeengt. Der gesamte Stro¨mungsquerschnitt ergibt sich demnach zu A2,sum = N ∗ b2 ∗ lth,2
mit N = 9.
3.4 Zusammenfassung
In diesem Kapitel wurden die einzelnen Komponenten des Turboladers, wie sie zur Simulation
beno¨tigt werden, vorgestellt. Das Modell wird demnach in die thermodynamische Funktion der
Turbine, das Laufzeug und die thermodynamische Funktion des Verdichters unterteilt. Ferner wird
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das Stellglied fu¨r die variable Turbinengeometrie separat modelliert. So ko¨nnen unterschiedliche
Stellantriebe untersucht werden.
Nach einem kurzen Blick in die Stro¨mungsmaschinen zur Festlegung der Nomenklatur und
einem groben ¨Uberblick u¨ber die einzelnen Teilabschnitte wurden verschiedene Koordinatensy-
steme eingefu¨hrt. Diese dienen dazu, den Verlauf des Stromfadens einfacher zu beschreiben. Zur
Verfu¨gung stehen ein raumfestes {x,y,z}-System, ein rotor- bzw. wellenfestes Koordinatensystem
{r,ϕ,z} sowie verschiedene lokale Koordinatensysteme {1,2,3}, die durch normierte Drehungen
um die Euler-Winkel so plaziert werden, daß die e1-Richtung in die optimale Stro¨mungsrichtung
weist. Dere3-Vektor steht immer senkrecht auf den Seitenfla¨chen der Rotorbla¨tter oder auf parallel
angestro¨mten Wa¨nden des Geha¨uses.
Zum Abschluß wurde die verstellbare Geometrie des Turboladers fu¨r die Modellbildung unter-
sucht. Es wurde gezeigt, wie aus drei einfach bestimmbaren geometrischen Parametern r3, dN , und
lN mit Hilfe der Vektoralgebra die zuna¨chst fehlenden, im Betrieb von β2 abha¨ngigen varianten



















Bild 4.1: Ko¨rperbild des Laufzeugs mit den angreifenden Momenten: fu¨r ωATL > 0 ist MV < 0,
ML < 0 und MT > 0
4 Modell des Turboladers mit VTG
In diesem Kapitel werden zuna¨chst die einzelnen Modelle fu¨r die mechanischen und thermischen
Teilsysteme des Turboladers aufgestellt. Aufbauend auf den thermodynamischen Grundlagen aus
Kapitel 2 und der Strukturierung aus Kapitel 3 erfolgt die Beschreibung der Zustandsu¨berga¨nge des
Gases entlang eines Stromfadens durch die Stro¨mungsmaschinen hindurch. An wichtigen Stellen
werden Erla¨uterungen zum realen Stro¨mungsverlauf, den mo¨glichen Verlusten und den daraus
resultierenden Abweichungen des Modells erga¨nzt. Es entsteht eine blockorientierte Struktur, die
im Hinblick auf die Implementierung mehrfach einsetzbarer Algorithmen ausgerichtet ist.
Nachdem die Simulation des Turboladers anhand von Darstellungen im Mollier-Diagramm
verifiziert worden ist, wird der nichtdynamische Teil des Modells als Kennfeld in ein spezielles
neuronales Netz trainiert. Damit wird in der Gesamtsimulation erheblich Rechenzeit eingespart.
4.1 Modell des Laufzeugs
Das Schema in Bild 4.1 zeigt die drei Tra¨gheitsmomente von Verdichter (ΘV ), Welle (ΘW ) und
Turbine (ΘT ), die zu einem Gesamttra¨gheitsmoment des Laufzeugs
ΘATL = ΘV +ΘW +ΘT (4.1)
zusammengefaßt werden. Auf das Laufzeug wirken drei Momente, die positiv in ez-Richtung
geza¨hlt werden. Positive Momente bewirken somit eine Drehzahlerho¨hung. Fu¨r die Beschleuni-
gung ω˙ATL gilt die Momentenbilanz
ΘATLω˙ATL = MV +ML +MT . (4.2)




Bild 4.2: Welle des Turboladers mit umgebender Lagerschale. Durch die Rotation stellt sich ein
gleichma¨ßiges Geschwindigkeitsprofil u(r) des Schmiermittels im Lagerspalt ein.
MV ist das Moment, das der Verdichter aufnimmt, um das Frischgas zu komprimieren. Deshalb
ist in der Regel MV < 0. MT ist das Turbinenmoment, das im Turbinenrad aus der im Abgas
mitgefu¨hrten Energie erzeugt wird. Im stationa¨ren Fall ist MT > 0. Die Lagerreibung wird mit
dem Term ML beru¨cksichtigt. ML wirkt stets gegen die Drehrichtung (MLωATL < 0).
Bei den kleinen, sehr schnell drehenden Turboladern findet man heute ausschließlich war-
tungsfreie, verschleißarme Gleitlager. Durch ein System aus verschiedenen Vorratsspeichern und
Kana¨len im Turboladergeha¨use ist die ¨Olversorgung der Lager auch dann gewa¨hrleistet, wenn die
zentrale ¨Olversorgung zusammen mit dem Motor abgestellt wird. Das ¨Ol u¨bernimmt nicht nur
Schmierfunktionen, sondern sorgt auch fu¨r den Abtransport der Wa¨rme, die vom Abgasstrom an
den Turbolader abgegeben wird und die durch die Lagerreibung in den Gleitlagern entsteht. Durch
den hohen ¨Oldurchsatz in den Lagern wird andererseits eine zu starke Aufheizung des ¨Ols und die
damit verbundene Gefahr der Verkokung reduziert.
Sofern der Turbolader einwandfrei mit ¨Ol versorgt ist, tritt in den Lagern des Turboladers nur
viskose Reibung auf. Bild 4.2 zeigt die Welle und die umgebende Lagerschale im Querschnitt. Im
Lagerspalt der Breite a = rl − rw, der sehr klein gegenu¨ber dem Wellendurchmesser sei, bildet das
¨Ol im unbelasteten Fall bei zentrischer Wellenposition eine ebene Couette Stro¨mung [31, 40] mit














wobei η = νρ die (temperaturabha¨ngige) effektive dynamische Viskosita¨t des Schmiermittels be-
schreibt. ν ist die kinematische Viskosita¨t des Schmiermittels mit der Dichte ρ.








Die Integration der Schubspannung u¨ber die Lagerfla¨che ergibt die Reibkraft FL, die das viskose
Reibmoment














erzeugt. b ist die gesamte Lagerbreite inez-Richtung. Die Lagerreibung ist damit proportional zur
Wellendrehzahl, wobei hier nicht beru¨cksichtigt wurde, daß zu modernen Motoreno¨len verschie-
dene Additive beigegeben sind, die die Viskosita¨t auch in Abha¨ngigkeit des Geschwindigkeitsgra-
dienten modulieren [32]. Auf jeden Fall kann die Viskosita¨t im kalten Motor bis zu einhundert mal
gro¨ßer als im betriebswarmen Motor sein. Diese Temperaturabha¨ngigkeit muß bei der Entwick-
lung von Regelalgorithmen fu¨r den Turbolader beru¨cksichtigt werden, wenn unmittelbar nach dem
Kaltstart bereits eine hohe Regelgu¨te erreicht werden soll.
Das folgende Beispiel gibt eine Abscha¨tzung fu¨r die Gro¨ßenordnung, in der das auftretende
Reibmoment zu erwarten ist.
Beispiel 4.1:
Der exemplarische Turbolader besitzt eine Welle mit einem Radius von rw ≈ 4 · 10−3 m und eine
(abgescha¨tzte) Lagerbreite von ca. b = 20 · 10−3 m. Mit der in DIN 7157 empfohlenen Passung
E9/h9 fu¨r Wellenlager in Stro¨mungsmaschinen erha¨lt man fu¨r den vorliegenden Wellendurchmes-
ser eine Spaltbreite a≈ 30 ·10−6 m. Ein hochwertiges Leichtlaufo¨l (z.B. SAE10W40, [41]) besitzt
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bei einer Betriebstemperatur von 100◦ C eine kinematische Viskosita¨t ν ≈ 14 · 10−6 m2s bei einer
Dichte ρ= 870 kg
m3
. Damit ergibt sich eine dynamische Viskosita¨t η= νρ= 12.18 ·10−3 kgsm fu¨r das




r3w ≈ 3.3 ·10−6 kgms (4.8)
Bei einer noch nicht extremen Turboladerdrehzahl ωATL = 10 ·103 rads entsteht das Reibmoment in
einer Gro¨ßenordnung von
ML =−KLωAT L ≈−0.033Nm (4.9)
und eine Verlustleistung im Lager in Ho¨he von
PL = MLωAT L ≈−330W. (4.10)
Bei sehr kaltem Motoro¨l kann die Viskosita¨t auf den 100fachen Wert ansteigen. Damit steigt auch
ML bis in die Gro¨ßenordnung des Turbinenmoments ML an. Ohne kompensierende Maßnahmen
werden sich stationa¨re Arbeitspunkte bei wesentlich kleineren Drehzahlen ωATL einstellen. Wird
durch einen Regler die Drehzahl des Laders bei noch kaltem ¨Ol zu hoch eingestellt, ko¨nnen die
Gleitlager der Welle durch die erheblich angestiegene Reibleistung schaden nehmen.
Aus der Differentialgleichung (4.2) und dem Reibmoment nach Gl. (4.6) erha¨lt man die Diffe-
rentialgleichung fu¨r das mechanische Teilsystem des Turboladers
ΘATLω˙ATL(t)+KLωATL(t) = MV (t)+MT (t). (4.11)
Hierbei wird angenommen, daß das Summenmoment MV (t)+ MT (t) als Funktion der Zeit eine
eingepra¨gte Gro¨ße fu¨r das Laufzeug darstellt und nicht direkt von der Drehzahl abha¨ngt. Erst
durch die Verbindung vom Laufzeug mit den Stro¨mungsmaschinen Verdichter und Turbine erha¨lt
man das der Realita¨t entsprechende Verhalten. In diesen Komponenten wird u.a. die Drehzahl
als eingepra¨gte Gro¨ße verwendet, um das Moment MV bzw. MT zu berechnen. Dann wird aus
der stationa¨ren Betrachtung der Stro¨mungsmaschinen z.B. MV = MV (ωATL, . . .) wegen ωATL :=
ωAT L(t,MV ,MT , . . .) schließlich MV = MV (ωATL(t,MV ,MT , . . .), . . .).
Aus der Differentialgleichung fu¨r das Laufzeug mit geschwindigkeitsabha¨ngiger Reibung la¨ßt
















Bild 4.3: ¨Ubertragungsblock fu¨r das Laufzeug. Eingang ist die Summe aus Turbinen- und Ver-
dichtermoment (MT , MV ), Ausgang ist die Laderdrehzahl ωATL.
mit MV,T (s) = MV (s)+ MT (s) und den Parametern KLZ = 1KL und TLZ =
ΘAT L
KL angeben. Mit den
Werten aus Beispiel 4.1 und dem Tra¨gheitsmoment des Laufzeugs ΘATL ≈ 0.15 · 10−3 kgm2 er-









≈ 300 ·103 1
sNm
An den Zahlenwerten fa¨llt auf, daß zum einen die Versta¨rkung KLZ sehr hoch, zum anderen die
Zeitkonstante TLZ sehr lang ist. In der Praxis sind die Drehmomente von Verdichter und Turbine
stark von der Turboladerdrehzahl und dem Arbeitspunkt des Motors abha¨ngig. Eine Sprunganre-
gung mit einem konstanten Drehmoment ber einen la¨ngeren Zeitraum ist im realen Betrieb nicht
realisierbar und damit hat auch das PT1 Verhalten des Laufzeugs einen u¨berwiegend theoretischen
Hintergrund.
Nach einem plo¨tzlichen Abbremsen des Dieselmotors vom Nennarbeitspunkt bis zum Still-
stand, womit auch die Kopplung von Verdichter und Turbine u¨ber den vom Motor gefo¨rderten
Massenstrom unterbunden wird, kann man bei Pru¨fstandsversuchen ku¨rzere Zeitkonstanten fu¨r
den Auslauf des Turboladers feststellen. In diesem Fall wirken jedoch noch externe Momente aus
Turbine und Verdichter bremsend auf das Laufzeug ein und verku¨rzen damit die Auslaufzeit.
In dem hier vorgestellten Modell des Laufzeugs ist die viskose Reibung nicht als Proportiona-
lita¨tsfaktor fu¨r das Turbinenmoment sondern als geschwindigkeitsabha¨ngiger Term direkt beru¨ck-
sichtigt. Weitere nichtlineare Reibungsterme, die mit ω2ATL oder ω3ATL eingehen, wurden nicht
beru¨cksichtigt. Deshalb ist das ¨Ubertragungsverhalten kein reines I sondern ein PT1 Verhalten
mit extrem hoher Versta¨rkung. Aus dem Grenzwertsatz fu¨r die Anfangssteigung ω˙ATL|t=0+ der
Drehzahl bei Anregung mit einem Einheitssprung MV,T = 1s folgt fu¨r das PT1 Verhalten
ω˙ATL|t=0+ = lims→∞s [sL {ωAT L(t)}− ωATL|t=0] = lims→∞ ssMV,T (s)GLZ(s) =
1
ΘATL
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und dies ist identisch mit der Anfangssteigung eines reinen Integrators I ohne Beru¨cksichtigung
der Reibung.
In den technischen Daten, die zu einem Turbolader vom Hersteller angegeben werden, findet
man in der Regel nicht die Lagerreibung in der oben eingefu¨hrten Form, sondern bestenfalls nur
den mechanischen Wirkungsgrad. Dieser ist definiert als das Verha¨ltnis der vom Verdichter aufge-





Mit guten Wellenlagern ko¨nnen fu¨r den betriebswarmen Motor Wirkungsgrade bis zu ηmech = 0.99
erreicht werden. Fu¨r den stationa¨ren Fall mit ω˙ATL = 0 gilt die Momentenbilanz aus Gl. (4.2)
0 = MV +ML +MT =−ηmechMT −KLωATL +MT = (1−ηmech)MT −KLωATL.
Hieraus folgt unmittelbar
KL = (1−ηmech) MT
ωATL
bzw. (4.14)
ηmech = 1− ωATLKLMT . (4.15)
Diese Gleichungen stellen den Zusammenhang zwischen dem mechanischen Wirkungsgrad ηmech
und dem Proportionalita¨tsfaktor KL nach Gl. (4.8) fu¨r einen beliebigen Arbeitspunkt AP(MT ,ωATL)
her. Fu¨r die Parameter aus Beispiel 4.1 ergibt sich Bild 4.4.
An dieser Stelle wird deutlich, daß die Modellierung des Laufzeugs mit einer drehzahlabha¨ngi-
gen Lagerreibung und einer physikalisch begru¨ndeten Lagerkonstante KL einfache und plausible
Ergebnisse in einem dynamischen Modell liefern muß. Die Verwendung eines festen Wirkungs-
grads ηmech erlaubt dies nicht. In dynamischen Zusta¨nden ist das Verha¨ltnis von Verdichter- zu
Turbinenmoment nicht mehr konstant. Beide ko¨nnen unabha¨ngig voneinander Null werden oder
sogar ihre Vorzeichen wechseln. Spa¨testens in dieser Situation versagt die Berechnung des Reib-
momentes aus dem mechanischen Wirkungsgrad. Wie auch im Bereich der noch folgenden ther-
modynamischen Modellierung bewa¨hrt sich hier die Modellierung additiver Verluste im Gegensatz
zur Verwendung eines multiplikativen Wirkungsgrads.
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ω ATL e= 5 3 rads
ω ATL e= 10 3 rads
ω ATL e= 15 3 rads
ω ATL e= 20 3 rads
Bild 4.4: Variation von ηmech in Abha¨ngigkeit vom Turbinenmoment MT und der Turbolader-
drehzahl ωATL fu¨r stationa¨re Arbeitspunkte. Fu¨r KL wurde der Wert aus Beispiel 4.1 gewa¨hlt,
Gl. (4.8).
4.2 Modell des Verdichters
Das Modell des Verdichters (Bild 4.5) la¨ßt sich zuna¨chst in ein inneres und a¨ußeres Verdichtermo-
dell untergliedern, womit die Anpassung der verwendeten Ein- und Ausga¨nge zwischen der Turbo-
ladersimulation und der (u¨bergeordneten) Motorsimulation realisiert wird. Wa¨hrend beim inneren
Verdichtermodell der Massenstrom m˙V eingepra¨gte Gro¨ße ist, ist dieser neben dem Massenstrom
aus der Abgasru¨ckfu¨hrung auch die Eingangsgro¨ße fu¨r das Beha¨ltermodell des Ladeluftku¨hlers
der Motorsimulation. Dieses liefert wiederum den Ladedruck p2, der aber auch Ausgangsgro¨ße
des (inneren) Verdichtermodells ist. Das a¨ußere Verdichtermodell vertauscht durch den Einsatz ei-
nes Gleichungslo¨sers (Verfahren nach Brent, [42]) die Informationsflußrichtung von m˙V und p2,
sodaß die Kopplung des Verdichtermodells mit dem Motormodell mo¨glich wird.
Das innere Verdichtermodell ist in verschiedene Teilmodelle fu¨r die einzelnen Streckenab-
schnitte (vgl. Bild 3.2 auf Seite 57) unterteilt. Das erste Teilmodell Einlaß beschreibt die adiabate
Zustandsa¨nderung vom Eintritt in das Verdichtergeha¨use Position✍✌
✎
1 bis zum Verdichterrad Po-
sition✍✌
✎
2 . Durch eine Koordinatentransformation werden die thermischen Zustandsgro¨ßen und














Verdichter(m˙V ,T1,V , p1,V ,ω ATL)









:= m˙V ,h0 i ,V, hi,V ,si,V , pi,V
Bild 4.5: Blockschaltbild des Verdichters. Das Modell ist in ein a¨ußeres und inneres Verdichter-
modell gegliedert, die sich in ihren Ein- und Ausga¨ngen unterscheiden. Fu¨r jede Position i sind
alle Zustandsgro¨ßen und Parameter verfu¨gbar.
Stro¨mungsgeschwindigkeiten in das rotorfeste {r,ϕ,z}-Koordinatensystem umgerechnet. Verlu-
ste, die durch eine nicht optimale Anstro¨mung des Gases an die Rotorbla¨tter entstehen, werden





3* im Verdichterrotor bestimmt. Im mitbewegten Koordinatensy-
stem des Rotors wirkt auf das Gas eine Zentrifugalbeschleunigung in der Stro¨mungsrichtung er,
sodaß es auf diesem Streckenabschnitt potentielle Energie gewinnt. Eine Koordinatenru¨cktransfor-
mation bringt die Zustandsgro¨ßen des Gases und die Stro¨mungsgeschwindigkeiten wieder in das
raumfeste {x,y,z}-System zuru¨ck. Durch die nach ru¨ckwa¨rts gekru¨mmten Rotorbla¨tter im Verdich-
ter wird fu¨r kleine Stro¨mungsgeschwindigkeiten im Rotor die Umfangsgeschwindigkeit bei der
Umrechnung in raumfeste Koordinaten dominant. Bei sehr kleinen Massenstro¨men treten deshalb
am Rotorausgang absolute Stro¨mungsgeschwindigkeiten in Na¨he der Schallgeschwindigkeit auf.
Zusa¨tzliche Verluste entstehen durch Stall-Effekte, also Stro¨mungswirbel und -abriß, die sich vor
allem im nachfolgenden Ringspalt ausbilden. Diese werden bei der Berechnung entlang des Strom-




4 beru¨cksichtigt. Da im Ringspalt keine Leitschaufeln
implementiert sind und auch nicht modelliert werden, ist die Stro¨mungsrichtung zuna¨chst nicht
festgelegt. ¨Uber den Impulserhaltungssatz wird im Teilmodell Spalt die Stro¨mungsrichtung am
Ende des Streckenabschnitts bestimmt. Dabei werden die verschiedenen Verlustanteile beru¨ck-
sichtigt. Die Position✍✌
✎
5 am Ausgang des Verdichters wird u¨ber eine adiabate Zustandsa¨nderung
im Teilmodell Geha¨use erreicht.
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Die Berechnung eines quasistationa¨ren Zustands im Verdichter erfolgt in zwei Schritten.
Zuna¨chst wird fu¨r einen vorgegebenen Massenstrom, der in allen (inneren) Teilmodellen des Ver-
dichters identisch sein muß, der adiabate Zustandsu¨bergang einschließlich der zugefu¨hrten mecha-









3 werden die wesentlichen Stro¨mungs-
verluste durch entsprechende Funktionen beru¨cksichtigt. Im zweiten Schritt werden im a¨ußeren
Verdichtermodell durch eine Variation des Massenstromes die Zusta¨nde am Eingang und Ausgang
des Verdichters so eingestellt, daß sie mit den vorgegebenen Eingangsgro¨ßen (Druck p1, p2 und
Temperatur T1) des Gesamtmodells u¨bereinstimmen. Dadurch wird schließlich der Massenstrom
zu einer Ausgangsgro¨ße des Modells.
4.2.1 Adiabate Zustandsa¨nderung im Teilmodell
Fu¨r alle Teilmodelle gilt die Energiebilanz fu¨r raumfeste Koordinaten Gl. (2.63) (S. 41) bzw. fu¨r ein
rotierendes Koordinatensystem Gl. (2.66) (S. 43). Die Differenz der Totalenthalpie am Ausgang
(Index a) zur Totalenthalpie am Eingang (Index e) eines Streckenabschnitts entspricht der durch-
stro¨mten Potentialdifferenz bzw. der auf dem Streckenabschnitt zugefu¨hrten Arbeit wea. Damit gilt
die Energiebilanz (Gl. (2.63))






+wea = h0e +wea. (4.16)
Ist die Stro¨mungsgeschwindigkeit am Ausgang Ca bekannt, la¨ßt sich die Enthalpie ha am Ausgang
bestimmen.
In Kapitel 2.2 wurden isentrope Wirkungsgrade fu¨r Zustandsu¨berga¨nge eingefu¨hrt. Diese sind
gut verwendbar, wenn das Verhalten eines Prozesses bewertet werden soll. In der Simulation hat
sich dagegen bei verschiedenen Modellen bewa¨hrt, die gewandelte Leistung von der Verlustlei-
stung zu trennen, beide Komponenten unabha¨ngig voneinander zu berechnen und dann additiv zu-
sammenzufu¨hren. Damit vermeidet man die nichtlineare Operation (Multiplikation / Division) mit
einer arbeitspunktabha¨ngigen Gro¨ße: dem Wirkungsgrad. Insbesondere in den Randzonen des Ar-
beitsbereichs erha¨lt man so erheblich bessere Simulationsergebnisse. Ein Wirkungsgrad koppelt in
der Regel die gewandelte Leistung mit der Verlustleistung in einem bestimmten Arbeitspunkt. Die
Verluste sind in der Realita¨t aber Ergebnis bestimmter, irreversibler Vorga¨nge wie z.B. trockene
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oder viskose Reibung, unelastische Sto¨ße, Turbulenzen, und unterliegen damit anderen Randbe-
dingungen und Prozeßzusta¨nden als nur der gewandelten Leistung. Die Berechnung von Verlusten
aus dem Wirkungsgrad wird sogar unmo¨glich, wenn die Bezugsgro¨ße Null wird und damit an einer
Stelle im Modell durch Null geteilt werden mu¨ßte.
Fu¨r reibungsbehaftete Stro¨mungen in Rohren wird in der technischen Literatur [43, 34, 44, 45]
der Druckverlust als Funktion der kinetischen Energie, der Streckenla¨nge und eines Reibungs-
koeffizienten eingefu¨hrt. Letzterer ist durch die Reynolds-Zahl, die Wandrauhigkeit und den
Stro¨mungsquerschnitt darstellbar. In diesem Modell wird der durch Reibungsvorga¨nge verursach-
te, spezifische Enthalpieverlust mit folgender Funktion angena¨hert:




Darin ist ζ der Reibungskoeffizient fu¨r den Streckenabschnitt, Lea die La¨nge des Stromfadens, Ce
und Ca bezeichnen die Geschwindigkeiten am Ein- und Ausgang des Abschnitts und Dhyd bezeich-





aus der Querschnittsfla¨che A und dem Fla¨chenumfang U angesetzt wird.
Die Enthalpie ha am Ausgang des Streckenabschnitts liegt um hloss u¨ber dem Enthalpieniveau
h′a, das durch einen isentropen ¨Ubergang auf denselben Ausgangsdruck pa erreicht worden wa¨re.
Fu¨r beide Enthalpien werden aus der Kennlinie h−1c¯,T0(h) die zugeho¨rigen Temperaturen Ta und
T ′a ermittelt. Aus dem isentropen Zustandsu¨bergang ergibt sich mit der Entropiedifferenz nach
Gl. (2.44) (S. 36) und mit ∆s′ea = 0 der Druck pa am Ausgang der Strecke. Ebenso liefert diese
Gleichung die Entropiedifferenz fu¨r den verlustbehafteten Zustandsu¨bergang, wenn statt T ′a die
Temperatur Ta verwendet wird. Die beno¨tigten Entropien s0(T ) werden aus einer Kennlinie fu¨r
das entsprechende Gas interpoliert. Die angenommene Geschwindigkeit Ca wird von einem Glei-
chungslo¨ser (Verfahren nach Brent, [42]) so vorgegeben, daß sie mit der aus Ta, pa und m˙ nach
Gl. (2.46) bestimmbaren Geschwindigkeit ˜C u¨bereinstimmt. Bild 4.6 verdeutlicht diesen Lo¨sungs-
weg graphisch. Als Streckenparameter werden nur die Streckenla¨nge und der Austrittsquerschnitt
des Teilmodells sowie der entsprechende Reibungskoeffizient beno¨tigt. Ein- und Ausgangsgro¨ßen
des Teilmodells sind im wesentlichen die Gaszusta¨nde Stro¨mungsgeschwindigkeit, Totalenthalpie
und Entropie. In der Simulation werden alle anderen Zustandsgro¨ßen ebenfalls berechnet und sind
spa¨ter fu¨r die Regelung oder die graphische Darstellung verfu¨gbar.





























Bild 4.6: Lo¨sung eines adiabaten Zustandsu¨bergangs mit Verlusten: doppelt umrahmte Blo¨cke
weisen Kennlinien aus, die Verwendung inverser Kennlinien wird durch die graue Fu¨llung ge-
kennzeichnet. Die Berechnung der isentropen Enthalpie h′a(ηs) erfolgt optional durch die Angabe
eines Wirkungsgrads oder eines Reibungskoeffizienten.
4.2.2 Eintritt in den Rotor und Wechsel der Koordinatensysteme
Bei der Modellbildung des Turboladers wird vorausgesetzt, daß das Gas entlang eines Stromfa-
dens modelliert wird und die Stro¨mung in einem bestimmten Stro¨mungsquerschnitt u¨berall kon-
stant ist. Fu¨r den Eintritt in den Rotor des Verdichters wird der Radius r2 beno¨tigt, auf des-
sen Ho¨he der Stromfaden in das Verdichterrad fu¨hrt. Hierfu¨r wird u¨blicherweise das quadrati-
sche Mittel (Bild 4.7) des Außen- und Innenradiuses verwendet, da mit diesem die Eintrittsfla¨che
A02 = π(r2a−r2i ) in zwei gleich große Ha¨lften geteilt wird und somit auf jeder Seite auch die Ha¨lfte
des Massenstromes gefu¨hrt wird. In algebraischer Form lautet diese Bedingung
πr22−πr2i = πr2a−πr22





Bild 4.7: Bestimmung des Eintrittsradiuses in das Verdichterrad aus dem Innenradius ri und dem



































Bild 4.8: Stro¨mung beim Eintritt in das Verdichterrad: nach dem Eintritt verlaufen die Strom-








folgt. Verengungen des Stro¨mungskanals durch Stall-Effekte (Rezirkulationen) am Eintritt in den
Rotor [46, 47] (Bild 4.8), haben in Relation zum Modellierungsaufwand keinen nennenswerten
Einfluß auf die Simulationsergebnisse gezeigt. Deshalb wurden diese Effekte vernachla¨ssigt, um
die Zahl der einzustellenden Parameter klein zu halten.
Beim Eintritt in den Rotor wird in der Regel das Gas nicht mit der optimalen Stro¨mungs-
geschwindigkeit und -richtung das Rad anstro¨men, sodaß bei diesem ¨Ubergang plo¨tzlich die
Stro¨mungsrichtung gea¨ndert und damit Entropie erzeugt wird (Stoßverluste). Bild 4.8 zeigt die
Geschwindigkeitsvektoren beim Eintritt in den Rotor. Der Anstro¨mwinkel und die Schra¨gstellung
4.2 Modell des Verdichters 91
der Rotorbla¨tter sind im Bild frei gewa¨hlt. Das Gas stro¨mt mit der absoluten Geschwindigkeit C2
in der an Position✍✌
✎
2 lokalen {e1,e2}-Ebene vor dem Rotor auf diesen zu. Mit Hilfe der Koordi-
natentransformationen aus Kapitel 3 kann der Geschwindigkeitsvektor aus dem lokalen {1,2,3}-
System der Position✍✌
✎
2 u¨ber die {x,y,z} in die (noch nicht bewegte) {r,ϕ,z}-Basis transformiert
werden. Im Abstand r2 besitzt der Rotor eine Umfangsgeschwindigkeit von U2 = r2ω2eϕ. Die
Relativgeschwindigkeit W2 im bewegten {r,ϕ,z}-System wird dann
W2 = C2−U2.
Die Vektoren W2 und C2 werden mit einer weiteren Transformation in das lokale {1,2,3}-
System der Position✍✌
✎
2* u¨berfu¨hrt. Da eine Stro¨mung durch die Wand hindurch nicht mo¨glich ist,
muß der endgu¨ltige Geschwindigkeitsvektor in der {e1,e2}-Ebene liegen. Hinzu kommt, daß die
Stro¨mungsgeschwindigkeit inez-Richtung Cz,2 bei konstanter Dichte des Gases ebenfalls erhalten
bleiben muß. Der Endpunkt des gesuchten W2∗-Vektors liegt deshalb auf der Verbindungsgeraden
x(λ) = W2 +λU2. Der Koeffizient λ wird so gewa¨hlt, daßx(λ) ·e3 = 0 gilt. Dann ist W2∗ =x(λ).
Es liegt nahe, daß durch das Auftreffen des Gases auf die Rotorbla¨tter kinetische Energie des
Gases in Wa¨rme gewandelt wird. Dieser Stoßverlust wird in der Literatur durch zwei Lo¨sungs-
ansa¨tze beru¨cksichtigt. Der erste geht davon aus, daß der Eintritt in den Rotor bei konstantem
Druck geschieht. Im zweiten Ansatz wird angenommen, daß die Geschwindigkeitskomponente
senkrecht zum Rotorblatt vollsta¨ndig vernichtet wird. Beide Ansa¨tze fu¨hren zu einem fast identi-
schen Ergebnis [48, 49, 50, 51, 52, 53], wobei nur relativ kleine Abweichungen aus dem Arbeits-
punkt im Versuch verifiziert wurden.
Im diesem Modell wird fu¨r die plo¨tzliche Richtungsa¨nderung beim Eintritt in den Rotor die






mit den Querschnittsfla¨chen A02 in der Stro¨mungsrichtung Cz,2 und A2∗ in der Stro¨mungsrichtung






wird eine isochore Zustandsa¨nderung gefordert. Die kinetische Energie der nicht realisierbaren
Geschwindigkeit WL = 12(λU2)2 wird vollsta¨ndig in Wa¨rme gewandelt, die das Gas selbst wieder




















Bild 4.9: Mollier-Diagramm zum Stoßverlust durch einen plo¨tzlichen Richtungswechsel des Ga-
ses beim Eintritt in das Verdichterrad
aufnimmt. Die Enthalpie des Gases steigt um den vernichteten Energiebetrag an, der Druck nimmt















Tatsa¨chlich ist die Drucka¨nderung selbst bei einer Vernichtung einer kinetischen Energie von z.B.
1
2WL = 0.5 ·104 Jkg so gering (< 1%), daß die Annahme eines konstanten Drucks berechtigt bleibt.
Der Vorteil dieses Ansatzes besteht darin, daß er im Simulationsmodell korrekte Werte fu¨r den
Enthalpie- und Entropiezuwachs sowie den Massenstrom liefert. Im Bild 4.9 ist das Mollier-
Diagramm fu¨r diesen Zustandsu¨bergang dargestellt.
4.2.3 ¨Ubergang aus dem Rotor in den schaufellosen Ringraum
Die Stro¨mung am Ausgang des Verdichterrades in den als schaufellosen Ringspalt ausgefu¨hrten
Diffusor ist in der Praxis sehr stark von geometrischen Details und Wechselwirkungen mit dem
Diffusor beeinflußt. Bei einer idealen Stro¨mung wird angenommen, daß die Stromlinien am a¨uße-
ren Rand des Verdichterrades nach wie vor parallel zu den Rotorschaufeln verlaufen (Bild 4.10).
Die absolute Geschwindigkeit im geha¨usefesten Koordinatensystem ergibt sich durch die vektori-
elle Addition der Relativgeschwindigkeit W3 zur Umfangsgeschwindigkeit U3 des Rotors.
In der Realita¨t stehen die Rotorschaufeln nicht unendlich nahe beieinander und es kommt zur
sogenannten Minderumlenkung, d.h. einer Abweichung der Richtung von W3 zur Schaufelrich-
tung. Diese wird in den Literatur durch den Schlupfkoeffizient (slip factor) σ= Cϕ3Cϕ3,b beru¨cksichtigt.


































Bild 4.10: Stro¨mung am Rotoraustritt: die reale Stro¨mung ist mehr gegen die Drehrichtung ge-
neigt, wodurch die Absolutgeschwindigkeit kleiner wird und mehr in radiale Richtung weist (ξ3
wird gro¨ßer).
Es gibt unterschiedliche Ansa¨tze, den Schlupf als Funktion der Rotorblattzahl, des Neigungswin-
kels der Rotorbla¨tter, des Massendurchsatzes und der Drehzahl zu beschreiben. In [10] sind die
verschiedenen Ansa¨tze zusammengefaßt. Fu¨r σ sind Werte zwischen 0.8 und 0.95 zu erwarten.
Die gro¨ßeren Werte werden fu¨r eine große Anzahl von Schaufeln und flachere Anstellwinkel der
Rotorbla¨tter erreicht. Sofern aus Meßdaten oder Herstellerangaben Informationen zum Schlupf
verfu¨gbar sind, ko¨nnen sie im Modell verwendet werden.
Mit speziellen Simulationsprogrammen, die auf der numerischen Lo¨sung der Differentialglei-
chungen beruhen, kann der Stro¨mungsverlauf mit allen Details sehr gut berechnet werden. Jedoch
ist fu¨r den Einsatzbereich dieses Modells die Modellierung dieser Stro¨mungseffekte mit den dafu¨r
notwendigen, schwer zu bestimmenden Parametern nicht gerechtfertigt. Das Modell arbeitet unter
der Annahme einer gleichfo¨rmigen, idealen Stro¨mung. Verluste werden im Bereich des Diffusors
konzentriert durch einen geschwindigkeitsabha¨ngigen Stro¨mungswiderstand modelliert. Dies stellt
sicherlich eine sehr starke Vereinfachung gegenu¨ber den realen Bedingungen dar, doch ist diese
im Hinblick auf das gewu¨nschte einfache Modell und dessen Anwendungsbereich akzeptabel.
4.2.4 Drehmomentaufnahme des Verdichters
Die Ansaugluft tritt axial in das Verdichterrad ein und wird durch die Rotation radial nach außen
gedru¨ckt. Bei diesem Vorgang a¨ndert sich der Drehimpuls L des Gases bezu¨glich der Rotorachse
des Laders.
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Da sich das Gas in der Regel weder beim Eintritt noch beim Austritt aus dem Rotor auf einer
Kreisbahn bewegt, muß von der allgemeinen Definition des Drehimpulses fu¨r einen Massenpunkt
dm
dL =r×dp =r× (dmv) (4.20)
mit dem Ortsvektor r von der Rotorachse zum Massenpunkt, dem Impulsvektor p des Massen-
punktes und seiner Bahngeschwindigkeitv ausgegangen werden.
Im {r,ϕ,z}-Koordinatensystem istr = rier und v = Ci,{r,ϕ,z} mit i = 2 am Eintritt des Rotors
und i = 3 am Austritt des Rotors. Aus dem Kreuzprodukt folgt unmittelbar
dLi = dmri(Ci,ϕez−Ci,zeϕ)
Da der Massenstrom u¨ber den Umfang des Rotors gleichma¨ßig verteilt ist und damit Ci,z(ϕ) =
const, verschwindet bei der Integration u¨ber den Rotorumfang von ϕ= 0→ 2π die Komponente in
eϕ-Richtung. Außerdem interessiert fu¨r das Drehmoment, das auf die Rotorachse in ez-Richtung
wirkt, nur die entsprechende Komponente der Drehimpulsa¨nderung.
Aus der allgemeinen Momentenbeziehung M = ddtL entsprechend der Eulerschen Turboma-
schinengleichung folgt unmittelbar das Drehmoment fu¨r den Rotor des Verdichters, wenn die Dre-
himpulsa¨nderung des Gases zwischen Eintritt Position✍✌
✎




Mv = Mv ·ez = ddt (
L2−L3) ·ez = dmdt (r2C2,ϕ− r3C3,ϕ) (4.21)
das vom Verdichter fu¨r die Enthalpieerho¨hung aufgenommene Drehmoment in ez-Richtung, das
regula¨r negativ ist. Durch die Beru¨cksichtigung der realen Rotorgeometrie und der sich dadurch
einstellenden Stro¨mungsrichtungen weist das hier vorgestellte Verfahren eine akzeptable Gu¨te auch
in den Arbeitspunkten auf, die im transienten Betrieb z.B. beim Hochlauf des Turboladers oder sehr
kleinen Ladeleistungen erreicht werden.
Nicht beru¨cksichtigt wird in diesem Verdichtermodell das Radseitenreibungsmoment [54], das
durch die Gasreibung zwischen der Rotortragscheibe und der Geha¨usewandung entsteht. Dieses
ist drehzahlabha¨ngig und erho¨ht das vom Verdichter aufgenommene Drehmoment. Es kann in der
Gesamtsimulation jedoch durch eine Erweiterung des Verlustkoeffizienten an der Welle des Laders
beru¨cksichtigt werden.
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4.2.5 Freie Stro¨mung im Diffusor
Bei der Stro¨mung im Ringspalt des Diffusors verrichtet das Gas keine mechanische Arbeit, die To-
talenthalpie bleibt deshalb erhalten. Fu¨r ein inkompressibles, reibungsfreies Fluid bleibt der Dre-
himpuls der Stro¨mung bezogen auf die Rotorachse konstant. Daraus resultiert, daß bei konstanter
Breite des unbeschaufelten Ringraums u¨berall im Ringspalt der Stro¨mungswinkel ξ = ξ3 = ξ4
konstant bleibt. Ein inkompressibles Fluid folgt einer logarithmischen Spirale, deren La¨nge mit





angegeben werden kann. Da jedoch mit der Luft ein kompressibles Medium den Spalt durchstro¨mt,
das außerdem durch die Wandreibung ein Drehmoment auf das Geha¨use u¨bertra¨gt, stellt sich ein






ξ(r) = ξ0 +Kξr (4.23)
wobei die Parameter ξ0 und Kξ so eingestellt werden, daß
ξ(r3) = ξ3, ξ(r4) = ξ4
gilt. Die Integration dieser Bahnkurve liefert die Streckenla¨nge
L34 =
ln tan ξ42 − ln tan ξ32
Kξ
(4.24)
fu¨r beliebige Ein- und Austrittswinkel und Kξ = 0. Liegen exakte Meßwerte fu¨r die Stro¨mungs-
richtung im Diffusor bei verschiedenen Arbeitspunkten vor, kann die Funktion ξ(r) und die resul-
tierende Streckenla¨nge L34 entsprechend angepaßt werden. Die verwendete Na¨herung reicht aus,
um die Stro¨mungsverluste in Abha¨ngigkeit des Einstro¨mwinkels ξ3 darzustellen.
Problematisch ist der Betrieb des Verdichters in der Na¨he der Pumpgrenze. Sie grenzt das Ver-
dichterkennfeld in Richtung kleiner Massenstro¨me ab. Der Pumpvorgang, der durch niederfrequent
oszillierende Ru¨ckstro¨mungen durch den Verdichter gekennzeichnet ist, setzt stochastisch ein und
kann bisher nicht im voraus diagnostiziert werden. Durch die Ru¨ckstro¨mung entgegen der Dreh-
richtung des Rotors werden alle angekoppelten Aggregate sowie der Verdichter selbst extremen
mechanischen und thermischen Belastungen ausgesetzt. Bei hoher Verdichterleistung kann bereits
ein einziger Pumpstoß die Rotorblattspitzen des Verdichters signifikant verformen.
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Jeglicher Betrieb jenseits der Pumpgrenze ist nicht zula¨ssig. Durch besondere Maßnahmen im
Bereich des Rotors und Geha¨uses des Verdichters kann die Pumpgrenze zu kleineren Massen-
stro¨men hin verschoben werden. Der Zusammenbruch der Stro¨mung deutet sich aber schon im
normalen Kennfeldbereich dadurch an, daß z.B. im Diffusor begrenzte Zonen entstehen, in denen
die Stro¨mung abreißt. Da diese Zonen um den Rotor mit einer eigenen, von der Laderdrehzahl un-
abha¨ngigen Umlaufgeschwindigkeit und Richtung kreisen, wird dieser Abriß auch
”
rotating stall“
genannt. Begu¨nstigt wird die Ausbildung dieser Zonen durch hohe Stro¨mungsgeschwindigkeiten
und flache, pulsierende Anstro¨mungswinkel im Diffusor. In den Arbeiten [46, 47] werden diese
Effekte detailiert untersucht.
Die Verluste, die im Ringspalt durch verschiedene Stro¨mungseffekte entstehen, werden in die-
sem Modell vereinfachend aber ausreichend genau durch einen zusa¨tzlichen Widerstandsbeiwert
ζs beschrieben. Bezogen auf die Stro¨mungsgeschwindigkeit entlang des Stromfadens beim Ein-
tritt in den Ringspalt, setzt dieser Verlustbeitrag oberhalb einer bestimmten Machzahl Mmax ein
und nimmt mit steigender Geschwindigkeit zu. Fu¨r das Modell wird der zusa¨tzliche Druck- bzw.
Enthalpieverlust durch die Funktion
hs =

 0.0 M < Mmaxζs M−Mmax1−Mmax M ≥ Mmax (4.25)
ausreichend genau beschrieben. M ist die Machzahl der Stro¨mung beim Eintritt in den Ringspalt
und ζs der zusa¨tzliche Widerstandsbeiwert fu¨r die Stro¨mung.
Die Wandreibungsverluste hloss aus der unterlagerten adiabaten Stro¨mungsrechnung werden
dazu verwendet, eine mittlere Reibungskraft u¨ber der Streckenla¨nge und daraus ein mittleres Rei-
bungsmoment gegen die Wand des Ringspaltes zu berechnen. Damit kann eine Abscha¨tzung fu¨r die
Impulsdifferenz zwischen Ein- und Ausgang gewonnen werden. Diese beeinflußt den Abstro¨mwin-
kel ξ4 und damit auch die Streckenla¨nge.
Ein Gleichungslo¨ser vera¨ndert bei der Berechnung dieses Streckenabschnitts den Austrittswin-
kel ξ4 solange, bis die Momenten-Impulsbilanz erfu¨llt wird. In jedem Iterationsschritt wird mit
dem Ansatz fu¨r eine adiabate Stro¨mung (s.o.) die Austrittsgeschwindigkeit C4 gesucht, die die
Massenbilanz erfu¨llt. Dabei werden die Enthalpieverluste durch Stall und Wandreibung beru¨ck-
sichtigt.
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4.2.6 Zusammenfassung des Verdichtermodells
Das Verdichtermodell wird in einzelne Streckenabschnitte untergliedert. Diese Teilmodelle ba-
sieren im wesentlichen auf der Berechnung einer adiabaten Stro¨mung unter Beru¨cksichtigung
stro¨mungsabha¨ngiger Verluste. Die Zustandsgro¨ßen Entropie, Enthalpie und die Stro¨mungsge-
schwindigkeit dienen der Kopplung der einzelnen Teilmodelle. Neben den Koordinatentransfor-
mationen beim ¨Ubergang in den Rotor und in den Diffusor werden wichtige Stro¨mungspha¨nome-
ne in einfacher Form beru¨cksichtigt. Dazu za¨hlen der Stoßverlust durch Fehlanstro¨mung,
”
rotating
stall“ und Wandreibung. Durch eine Variation des Massenstroms, der in allen Teilmodellen gleich
groß sein muß, werden die Teilmodelle auf die Eingangsgro¨ßen des Verdichtermodells eingestellt.
4.3 Modell der Turbine
Das Modell der Turbine (Bild 4.11) la¨ßt sich zuna¨chst wieder in ein inneres und a¨ußeres Turbi-
nenmodell untergliedern, womit die Anpassung der verwendeten Ein- und Ausga¨nge zwischen der
Turboladersimulation und der (u¨bergeordneten) Motorsimulation realisiert wird. Wa¨hrend beim
inneren Turbinenmodell der Massenstrom m˙T eingepra¨gte Gro¨ße ist, ist dieser zusammen mit
dem Massenstrom der Abgasru¨ckfu¨hrung die Eingangsgro¨ße fu¨r das Beha¨ltermodell des Abgas-
kru¨mmers der Motorsimulation. Dieses liefert wiederum den Abgasdruck p3, der aber auch Aus-
gangsgro¨ße des (inneren) Turbinenmodells ist. Das a¨ußere Turbinenmodell vertauscht durch den
Einsatz eines Gleichungslo¨sers (Verfahren nach Brent, [42]) die Informationsflußrichtung von m˙T
und p3, sodaß die Kopplung des Turbinenmodells mit dem Motormodell mo¨glich wird.
Die einzelnen Teilmodelle des inneren Turbinenmodells zeigt Bild 4.11. Entsprechend zum
Verdichtermodell sind auch hier die charakteristischen Streckenabschnitte (vgl. Bild 3.3 auf Sei-
te 59) den einzelnen Teilmodellen zugeordnet.
Das erste Teilmodell Einlaß modelliert die adiabate Zustandsa¨nderung des Abgases vom Ein-
tritt Position✍✌
✎
1 ins Turbinengeha¨use bis in die engste Stelle zwischen den Leitschaufeln Posi-
tion✍✌
✎
2 . Der adiabate Zustandsu¨bergang wird mit demselben Verfahren nachvollzogen, das auch
beim Verdichter angewendet wird. Im Teilmodell Leitwerk werden aus der Leitschaufelstellung
βVTG mit einem vereinfachten geometrischen Modell die Randbedingungen im Punkt✍✌
✎
3 ermit-
telt. Die Stro¨mungsrichtung und -geschwindigkeit des Abgases sind in diesem Bereich durch die
Stellung der Leitschaufeln und den daraus resultierenden Stro¨mungsquerschnitt bestimmt. Das fol-
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Einlaß Spalt




















Turbine(T3, p3, p4 ,βVTG,ω ATL )
p4
p4, Mod
:= m˙T , h0 i,T ,hi ,T ,si,T , pi,T
Bild 4.11: Blockschaltbild der Turbine. Auch dieses Modell ist in ein a¨ußeres und inneres Modell
gegliedert. An jeder Position i sind alle Zustandsgro¨ßen verfu¨gbar.
gende Teilmodell Spalt ist a¨quivalent zum Ringspalt des Diffusors im Verdichter aufgebaut. Bis
zur Position✍✌
✎
4 bleibt unter Beru¨cksichtigung der Wandreibungsverluste der Drehimpuls des Ga-
ses erhalten. Die Eintritts- und Austrittshalbmesser r3(βVTG) und r4 liegen nur wenige Millimeter
auseinander, sodaß auf die Modellierung besonderer turbulenter Effekte verzichtet wird. An der
Position✍✌
✎
4 tritt das Gas in den Turbinenrotor ein. Neben der Umrechnung in das bewegte Ko-
ordinatensystem treten Stoßverluste dadurch auf, daß die zum Rotor tangentiale Geschwindigkeit





5* wird im bewegten Koordinatensystem als adiabater ¨Ubergang darge-
stellt. Durch die Ru¨cktransformation ins absolute Koordinatensystem am Rotorausgang erha¨lt man
schließlich die Drehimpulsa¨nderung des Abgases und das an den Rotor abgegebene Drehmoment.
Auch die Berechnung der Turbine erfolgt wie beim Verdichtermodell in zwei Schritten. Die
Kopplungsgro¨ßen zu den am Turbolader anschließenden Modellen sind Temperaturen und Dru¨cke.
Der Massenstrom, der die verbindende Eingangsgro¨ße des inneren Turbinenmodells ist, wird von
einem Lo¨sungsalgorithmus so lange variiert, bis die Zusta¨nde an den Schnittstellen des Modells
erreicht werden. So wird der Massenstrom auch zur Ausgangsgro¨ße des Turbinenmodells.
4.3.1 Geometrie der Leitschaufeln
Die verstellbaren Leitschaufeln des untersuchten Turboladers sind N kleine, symmetrische Schau-
felprofile, deren Drehachse in der Na¨he des Schwerpunkts der Querschnittsfla¨che liegt. Mit diesem
Schaufelprofil werden Turbulenzen und Verluste durch die Lenkung der Stro¨mung minimiert. Fu¨r
































d N / 2
λ
lN
reales und idealisiertes Profil
Bild 4.12: Geometrisches Modell der verstellbaren Leitschaufeln
die Berechnung der Querschnittsfla¨che des Stro¨mungskanals A2 und der Stro¨mungsrichtung ξ2
in Abha¨ngigkeit der Schaufelstellung βVTG wird eine Schaufel angenommen, deren Ober- und
Unterseite parallel zueinander im Abstand d verlaufen. Im realen Turbinengeha¨use sind mit dem
gleichen Radius r2 zur Wellenachse sowohl die Drehpunkte der Schaufel als auch drei Abstands-
und Verbindungshu¨lsen plaziert (Bild 3.4). Dadurch wird auf dem Umkreis der Position✍✌
✎
2 die
gleichma¨ßige Abfolge alle zwei bis drei Schaufeln durch eine Abstandshu¨lse gesto¨rt. Weil die-
se Hu¨lsen im Modell nicht beru¨cksichtigt werden und trotzdem der Abstand zweier benachbarter
Schaufeln zur Berechnung verwendet werden soll, ergibt sich aus der Summe der N Schaufel-
absta¨nde nicht der Umfang 2πr2.
Bild 4.12 zeigt die zur Berechnung beno¨tigten Vektoren an dem vereinfachten geometrischen
Modell. Ausgehend von der Rotorachse als Ursprung des Koordinatensystems weist der Vektorx0
auf den Drehpunkt einer beliebigen Schaufel. Der EinheitsnormalenvektoreN steht senkrecht auf
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der dem Rotor zugewandten Unterseite einer Leitschaufel. Damit liegen alle Punktex mit
(x−x0)eN = 0 (4.26)
auf der Symmetriegeraden der Schaufel.xE ist der Ortsvektor zum inneren Schaufelende, das den









mit dem DrehwinkelαN erha¨lt man den OrtsvektorxEN zum inneren Ende der benachbarten Schau-
fel. Der Differenzvektor
xd =xEN −xN = (R− I)xN (4.28)
wird in die Normalenrichtung eN projiziert und um die Schaufeldicke d reduziert. Damit erha¨lt
man den kleinsten Abstand lth,2 zwischen den Schaufeln. Die Querschnittsfla¨che A2, die fu¨r die
Stro¨mung zur Verfu¨gung steht, ergibt sich aus
A2 = Nlth,2b2 (4.29)
wobei N die Anzahl der Schaufelzwischenra¨ume und b2 die Ausdehnung des Spaltes in ez-
Richtung ist.
Die Stro¨mungsrichtung ξ3 = π2 −α3 im lokalen Koordinatensystem der Position✍✌
✎
3 ergibt sich
aus dem Winkel zwischenxd undeN und gilt fu¨r einen Stromfaden in der Mitte des Stro¨mungska-
nals. Der Winkel α3 weicht insbesondere fu¨r kleine Stellwinkel β2 von diesem ab, da der Abstand
der Leitschaufeln immer mehr Einfluß gewinnt. Leitschaufeln des Versuchsladers ergaben eine gu-
te ¨Ubereinstimmung der Rechnung mit der Realita¨t. In dem geometrischen Modell ko¨nnte auch das
Schaufelprofil beru¨cksichtigt werden, doch lohnt der zusa¨tzliche Aufwand nur fu¨r Betriebsarten,
in denen die VTG des Turboladers als Retarder verwendet wird und fast vollsta¨ndig geschlossene
Leitschaufelstellungen angefahren werden. Die Dicke der Schaufeln muß fu¨r das erweiterte Modell
als Funktion u¨ber dem Abstand von der Drehachse der Schaufel vermessen werden.
4.3.2 Ringspalt und Eintritt in den Rotor
Nachdem das Abgas die verstellbaren Leitschaufeln verlassen hat, stro¨mt es auf dem Weg zum
Rotor zuna¨chst durch einen Ringspalt. Der Außendurchmesser dieses Spalts ergibt sich aus der
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Stellung der Leitschaufeln. Die Modellierung und Rechnung dieses Abschnitts erfolgt analog
zum Ringspalt im Verdichter auf der Basis des Impulserhaltungssatzes und stro¨mungsbedingter
Wandreibung.
Der na¨chste wichtige Punkt bei der Berechnung der Stro¨mung ist der Eintritt in den Turbinenro-
tor. Hierbei ist zu beachten, daß die a¨ußeren Enden der Rotorbla¨tter um zwei Winkel aus der radia-
len, achsparallelen Richtung geneigt sind. Nachdem das Gas in den Rotor eingetreten ist, kann sich
nur eine Stro¨mung einstellen, die parallel zur Oberfla¨che der Rotorbla¨tter liegt. Die Stro¨mungsrich-
tung auf dieser Fla¨che ist durch die Rotorru¨ckwand und das Turbinengeha¨use begrenzt. ¨Ahnlich
zum Eintritt in den Verdichterrotor werden auch hier die Geschwindigkeitskomponenten senkrecht
zur Oberfla¨che des Rotorblattes als Stoßverlust betrachtet und in eine Entropieerho¨hung umge-
rechnet. Dies ist insofern von Bedeutung, da an dieser Stelle die Drehzahlabha¨ngigkeit des Turbi-
nenmodells entscheidend beeinflußt wird. Die Verluste werden minimal, wenn das einstro¨mende
Gas keine Geschwindigkeitskomponente senkrecht zu den rotierenden Rotorbla¨ttern besitzt. Sie
vergro¨ßern sich mit zunehmender Geschwindigkeitsdifferenz.
4.3.3 Drehmomentabgabe der Turbine
Das Abgas tritt radial in das Turbinenrad ein und wird entgegen des durch die Rotation bedingten
Kraftfeldes zur Rotorachse hin gedru¨ckt. Es erfa¨hrt eine Richtungsa¨nderung und stro¨mt schließlich
axial aus der Turbine aus. Bei diesem Vorgang a¨ndert sich der DrehimpulsL des Gases bezu¨glich
der Rotorachse des Laders.
Da das Gas in der Regel weder beim Eintritt noch beim Austritt aus dem Rotor auf einer
Kreisbahn bewegt wird, muß analog der Drehmomentberechnung fu¨r den Verdichter, Gl. (4.20),
von der allgemeinen Definition des Drehimpulses fu¨r einen Massenpunkt dm ausgegangen werden.
Mit den Indizes i = 4 am Eintritt des Rotors und i = 5 am Austritt folgt unmittelbar das aus
der Enthalpie des Abgases umgesetzte Drehmoment fu¨r den Rotor der Turbine, wenn die Drehim-
pulsa¨nderung des Gases zwischen Eintrtitt Position✍✌
✎




Mt = Mt ·ez = ddt (
L4−L5) ·ez = dmdt (r4C4,ϕ− r5C5,ϕ) (4.30)
das von der Turbine abgegebene Drehmoment inez-Richtung, das regula¨r positiv ist. Dabei ist C4,ϕ
die zum Rotor tangentiale Geschwindigkeitskomponente des Abgases unmittelbar vor Eintritt in
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den Rotor, die wesentlich durch Massenstrom und Leitschaufelstellung beeinflußt wird, und C5,ϕ
die zum Rotor tangentiale Restgeschwindigkeit des Abgases unmittelbar nach dem Austritt aus
dem Rotor.
Auch bei der Turbine wird das Radseitenreibungsmoment zwischen der Ru¨ckseite der Rotor-
tragscheibe und der Geha¨usewand der Turbine, das letztlich die Drehmomentabgabe der Turbine
vermindert, in diesem Teilmodell vernachla¨ssigt. Es kann in der Gesamtsimulation jedoch durch
eine Erweiterung des Verlustkoeffizienten an der Welle des Laders beru¨cksichtigt werden.
4.3.4 Zusammenfassung des Turbinenmodells
Das Turbinenmodell wird in einzelne Streckenabschnitte untergliedert. Diese Teilmodelle basieren
im wesentlichen auf der Berechnung einer adiabaten Stro¨mung unter Beru¨cksichtigung stro¨mungs-
abha¨ngiger Verluste. Die Zustandsgro¨ßen Entropie, Enthalpie und die Stro¨mungsgeschwindigkeit
dienen der Kopplung der einzelnen Teilmodelle. Neben den Koordinatentransformationen beim
¨Ubergang in den Rotor und in den Auslaßkanal werden wichtige Stro¨mungspha¨nomene in einfa-
cher Form beru¨cksichtigt. Dazu za¨hlen die Lenkung der Stro¨mung durch die variable Geometrie
und der Stoßverlust durch Fehlanstro¨mung des Rotors sowie Verluste durch Wandreibung. Durch
eine Variation des Massenstroms, der in allen Teilmodellen gleich groß sein muß, werden diese
auf die Eingangsgro¨ßen des Turbinenmodells eingestellt.
4.4 Modell des VTG Stellglieds
Bei den Turboladern mit verstellbarer Geometrie oder einem Abblasventil (Bypass, Wastegate) in
der Turbine sind pneumatische Stellantriebe Ausstattungsstandard. Neben den extrem niedrigen
Kosten fu¨r einen solchen Antrieb sind die Robustheit der rein mechanischen Ausfu¨hrung gegen
hohe Temperaturen und starke Vibrationen ausschlaggebende Kriterien. Wa¨hrend in den ersten
Versionen direkt der Ladedruck zur Verstellung des Abblasventils und damit zur ausschließlichen
Ladedruckbegrenzung verwendet wurde, ist in Verbindung mit mikroprozessorbasierten Motor-
steuerungen meistens ein elektrisch getaktetes 3/2 Pneumatikventil im Einsatz. Dieses schaltet
abwechselnd ¨Uberdruck oder Unterdruck aus dem Druckspeicher des Fahrzeugs und den Umge-
bungsdruck p0 auf die Druckdose der Stelleinrichtung. Aus dem Taktverha¨ltnis und den am Steller
angreifenden Kra¨ften ergibt sich durch die extreme Tiefpaßwirkung des Stellglieds eine Position

























Bild 4.13: Schema des pneumatischen Antriebs der VTG: Das pulsweitenmodulierte (PWM)
Signal schaltet ein Magnetventil, mit dem abwechselnd der Unterdruck pˆ aus dem Unterdruck-
speicher des Fahrzeugs und der Umgebungsdruck p0 auf die Druckdose gefu¨hrt werden.
fu¨r Abblasventil oder Leitschaufeln. Eine Positionsru¨ckmeldung und -regelung ist u¨blicherweise
nicht vorgesehen.
4.4.1 Dynamik des mechanischen Antriebs außerhalb der Turbine
Da der Stellhebel an der Druckdose nur von der Membran und der Ru¨ckstellfeder gehalten und
gefu¨hrt wird, ist in diesem Teil der Mechanik bis zum angekoppelten Stellhebel an der Turbine
weder Spiel noch Reibung vorhanden.
Die stationa¨re Kraft FM auf die Membran ergibt sich aus
FM =−cF x+AD(p0− p)+Fz (4.31)
wobei x die Auslenkung aus der Ruhelage, cF die Federkonstante der Ru¨ckstellfeder, AD die Quer-
schnittsfla¨che der Membran, p0 der Umgebungsdruck und p ≤ p0 der Druck in der Dose ist,
Bild 4.13. Fz ist eine externe Kraft, die seitens der VTG auf den Steller wirkt. Ist mM die Masse
der Membran mit angeflanschter Steuerstange und dD die pneumatische Da¨mpfung der Membran-
bewegung in der Druckdose, so ergibt sich mit












104 4 MODELL DES TURBOLADERS MIT VTG












die Druck-Weg- ¨Ubertragungsfunktion der Mechanik (M) mit dem Versta¨rkungsfaktor KM =
−AD/cF , der Kennkreisfrequenz ω0 =
√
cF/mM und der dimensionslosen Da¨mpfung D =
dD/(2
√
cFmM) ableiten. Da bei den eingesetzten Druckdosen die Federkra¨fte sehr groß sind aber
trotzdem kaum eine (abklingende) Schwingung nach einer Sprunganregung zu beobachten ist,
liegt die Vermutung nahe, daß die Da¨mpfung des Systems immer noch so groß ist, daß die Ein-
schwingvorga¨nge fu¨r den realen Betrieb keine Rolle spielen. Tatsa¨chlich ist das vorgeschaltete
pneumatische System dominant.
4.4.2 Dynamik des pneumatischen Antriebs
Das elektrisch gesteuerte 3/2 Wegeventil wird von der Motorsteuerung mit einem pulsweitenmo-
dulierten Signal (PWM) fester Frequenz (typabha¨ngig≈ 150 . . .300Hz) angesteuert, die Schaltzeit
kann aufgrund kleiner Schaltwege und hoher Ansteuerleistung vernachla¨ssigt werden. Fu¨r die Mo-
dellierung des Drucks in der Druckdose als Funktion des PWM-Signals wird deshalb ein Speicher








wird, wobei pv der getaktete Druck hinter dem Magnetventil ist. Mit der Periodendauer T und der
Einschaltdauer τv = TEin/T ∈ [0 . . .1] ist
pv(s) = p0 +(pˆ− p0) 1− e
−sτvT
s(1− e−sT ) (4.35)
bzw. bei ausreichender Tiefpaßfilterung
p¯v(s) = p0 + τv(pˆ− p0) (4.36)
Darin ist jeweils p0 der Umgebungsdruck und pˆ der Vordruck aus dem Unterdruckspeicher (typ-
und drehzahlabha¨ngig 300 . . .850hPa absolut).
Soll nun das Taktverha¨ltnis τv als Eingangsgro¨ße fu¨r die Stellerposition Verwendung finden,
muß bei der Modellierung die maximal mo¨gliche Totzeit beru¨cksichtigt werden, die durch die









Bild 4.14: Versuchsaufbau zur Identifikation des VTG-Stellantriebs.
Pulsweitenmodulation des Taktsignals entsteht (typabha¨ngig 3 . . .7 ms). Diese ist im Extremfall








4.4.3 Identifikation des externen Stellantriebes
Die Position des Stellers ist durch das pulsweitenmodulierte Drucksignal und die externe Kraftein-
wirkung Fz bestimmt. Ohne eine Ru¨ckfu¨hrung der Position ist kein Ru¨ckschluß auf die tatsa¨chliche
Position und damit Funktion der VTG mo¨glich. Die Druckdose als Steller arbeitet spiel- und rei-
bungsfrei und ist durch die Ansteuerung mit einem PWM Signal mit einer vernachla¨ssigbaren
Totzeit behaftet. Dem gegenu¨ber stehen die Eigenschaften der Verstelleinrichtung der VTG.
Aus der Ansteuerung der PWM mit einem symmetrischen Dreieck-Signal (0 . . .100%)
τv(s) =
1− e−sT
(1+ e−sT ) · s2 (4.38)
mit unterschiedlichen Rampenzeiten (T = 60 und 10s) wurde die Position der Steuerstange gema¨ß
Bild 4.14 aufgezeichnet. Das Ergebnis ist in Bild 4.15 dargestellt.
Aus dieser Messung geht folgendes hervor:
1. Die Stellgeschwindigkeit ist drehzahlabha¨ngig, insbesondere fu¨r niedrige Drehzahlen und
den Schließvorgang ist die Abha¨ngigkeit besonders groß. Die Erkla¨rung dafu¨r liegt in der
vom Motor angetriebenen Unterdruckpumpe, die erst bei ho¨heren Drehzahlen genu¨gend Un-
terdruck bereitstellen kann, um die VTG schnell zu schließen.
2. Der Ansteuerbereich des PWM-Signals wird nicht voll ausgescho¨pft. Nur PWM Signale
mit ca. 30 . . .70% des Taktverha¨ltnisses ko¨nnen in eine Steuerstangenposition umgesetzt
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Bild 4.16: Iterpretation der Rampenantwort des VTG Stellgliedes als PT1-Strecke
werden. Dadurch ergibt sich aber eine Leistungsreserve fu¨r die dynamischen Ansteuerung
der Pneumatik.
3. Die Antwort des Systems auf die Rampen- bzw. Dreieck-Anregung ist eine entsprechend
verzo¨gerte Rampe (vgl. Bild 4.16). Der Zeitverzug betra¨gt bei dem vorliegenden Stellglied
Trv ≈ 0.7s. Dies legt die Modellierung der gesamten Ansteuerung als PT1-System mit Trv als








4. Die Reproduzierbarkeit der Position ist trotz langsamer Stellgeschwindigkeit sehr gut. Dies
besta¨tigt die Annahme, daß der mechanische Teil des Steuersystems weitgehend reibungsfrei
arbeitet.
4.4 Modell des VTG Stellglieds 107
4.4.4 Reibung und Lose im Stellantrieb in der Turbine
Die extremen Betriebsbedingungen an der Turbine erfordern besondere Maßnahmen zur Sicher-
stellung der Funktion. Neben einem Hitzeschild zwischen Turbinenrad und Stellmechanik sind
sehr lockere Passungen fu¨r die Lagerbuchsen, Fu¨hrungsnuten im Stellring und der Fu¨hrung des
Stellrings realisiert. Bei einer in Mittenstellung blockierten Leitschaufel und gereinigter Stellme-
chanik la¨ßt sich der von der Druckdose beta¨tigte Steuerhebel immer noch um 10% des Stellwegs
bewegen. Rußablagerungen in allen Bereichen der Stellmechanik bewirken eine Schmierung der
Lagerstellen und eine Verkleinerung des Spiels. Dieser positive Effekt ist aber abha¨ngig von den
Betriebsbedingungen Temperatur, Rußanteil im Abgas, Stellha¨ufigkeit und Vibration des Lader-
geha¨uses.
Die reale Position der Leitschaufeln in der Turbine kann trotz exakter Vorgabe eines Stell-
wegs im Betrieb nicht gemessen und somit auch nicht genau geregelt werden. Das Einstellen
einer vorbestimmten VTG Stellung ist mit den geschilderten Randbedingungen im Bereich der
inneren Mechanik nicht sicher mo¨glich. Bei der Konstruktion der VTG wird in der Regel darauf
geachtet, daß der Drehpunkt der Leitschaufeln so plaziert wird, daß die Leitschaufeln kein Dreh-
moment durch die Anstro¨mung des Abgases erfahren. Insbesondere bei der Nutzung der VTG als
Retarder im Nutzfahrzeug sind die Abgaskra¨fte auf die geschlossenen Leitschaufeln so groß, daß
der Stellmechanismus leicht aus der gewu¨nschten Position weggedru¨ckt werden ko¨nnte. Durch
die drehmomentneutrale Aufha¨ngung wird aber auch eine Vorspannung der Leitschaufeln verhin-
dert. Lediglich die Endpositionen lassen sich gut mit dem pneumatischen Stellglied einstellen. Die
Blockierung der Mechanik im Sto¨rfall kann nur aus Sekunda¨rsignalen, wie z.B. dem Ladedruck,
erkannt werden.
Die Regelung der Stellerposition [56, 57] hingegen ist mo¨glich und kann Kraftru¨ckwirkungen
seitens der VTG-Mechanik in gewissen Grenzen kompensieren. Mit einer solchen Regelung kann
die Stellgeschwindigkeit der VTG deutlich verbessert werden.
Fu¨r die Ansteuerung eines Abblasventils gilt trotz wesentlich einfacherer Stellmechanik das
gleiche. Das extreme Spiel ist in der Aufha¨ngung des Ventiltellers zu finden. Diese muß zwischen
der Drehbewegung des Stellhebels und der linearen Bewegung des Ventils aus dem Ventilsitz den
Ausgleich schaffen.
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4.4.5 Zusammenfassung des VTG Stellgliedes
Das VTG-Stellglied bestehend aus einem getakteten elektrischen Wegeventil und einer Druckdose
wurde in verschiedene Teilmodelle aufgespalten. Die Dynamik des mechanischen Antriebs au-
ßerhalb der Turbine ist aufgrund hoher Federsteifigkeiten und geringer bewegter Masse in dem
interessanten niederen Frequenzbereich als reines Proportionalglied zu modellieren. Das dynami-
sche Verhalten des pneumatischen Antriebs ist als Tiefpaß erster Ordnung mit einer Zeitkonstanten
in der Gro¨ßenordnung von 0.7 s ausreichend genau beschrieben.
Eingang des Systems ist das Taktverha¨ltnis, Ausgang die Stellhebelposition. Sto¨rgro¨ßen sind
der zur Verfu¨gung stehende Stelldruck, der von der Motordrehzahl abha¨ngig ist, und Kraftru¨ck-








das dynamische Verhalten des Stellglieds ausreichend genau beschrieben.
Wa¨hrend das VTG-Stellglied reproduzierbare Stellergebnisse liefert, la¨ßt das Spiel von fast
10% im Inneren des Turbinengeha¨uses keine genauen Ru¨ckschlu¨sse auf die Leitschaufelposition
zu.
4.5 Dynamisches Modell des Turboladers
In diesem Kapitel wurde das dynamische Modell des Turboladers mit variabler Turbinengeometrie
(VTG) vorgestellt. Es la¨ßt sich in die Einzelkomponenten Laufzeug und VTG-Stellantrieb, die je-
weils PT1-Verhalten aufweisen, sowie Systeme von statischen, thermodynamischen, nichtlinearen
Gleichungen fu¨r Turbine und Verdichter unterteilen, Bild 4.17.
Die thermodynamischen Teilsysteme fu¨r Turbine und Verdichter beruhen auf Entro-
pie/Enthalpie Gleichungen und beru¨cksichtigen einfache stro¨mungsdynamische Effekte, wie z.B.
Wandreibung, Stoßverlust oder Stall.
Drehmomentverluste durch Lagerreibung und Radseitenreibung werden als additive Gro¨ße
drehzahlabha¨ngig im Wellenmodell konzentriert.
Das Modell wird durch geometrische Parameter (Radien, Querschnitte, Spaltbreiten,
Stro¨mungsla¨ngen) konfiguriert und mit wenigen Parametern (Stro¨mungswiderstandsbeiwerte,
Slip-Faktor, Machzahlen) an die tatsa¨chlichen Gegebenheiten (z.B. ein Kennfeld des Herstellers)
























Bild 4.17: Zusammengesetztes Abgas-Turboladermodell mit variabler Turbinengeometrie, u¨bli-
cherweise sind die Dru¨cke auf der Hochdruckseite von Turbine und Verdichter Eingangsgro¨ßen
fu¨r das Modell und die Massenstro¨me durch die Maschinen Ausgangsgro¨ßen. Fu¨r spezielle Si-
mulationen kann auch der Massenstrom in das Modell eingepra¨gt werden. Dann sind die entspre-
chenden Dru¨cke Ausga¨nge.
adaptiert. Da die Auswirkungen der anzupassenden Parameter auf bestimmte Zonen im Kenn-
feld besonders stark sind, kann die Anpassung manuell mit wenigen Iterationen erfolgen. Beim
Vergleich zwischen Turboladern verschiedener Baugro¨ße stellte sich heraus, daß diese Parameter
sogar weitgehend von der Baugro¨ße des Laders unabha¨ngig sind, was aufgrund der physikalischen
Bedeutung der Parameter auch nicht verwundert.
Damit wird es mo¨glich, einen Turbolader zu observieren, nicht einfach meßbare interne Gro¨ßen
(z.B. Drehmomente) zu berechnen und diese fu¨r die Simulation heranzuziehen. Ferner ko¨nnen in
Zusammenhang mit einem bestehenden Motormodell die Baugro¨ße des Laders, der Stellbereich
der VTG oder andere Parameter variiert werden, ohne daß fu¨r die weitere Simulation neue Meß-
werte notwendig sind. Das Modell eignet sich sehr gut als Lieferant von Trainingsdaten fu¨r Ku¨nst-
liche Neuronale Netze (KNN) und andere trainierbare, nichtlineare Kennfeldalgorithmen.
Im Folgenden werden die Adaption des Modells an die Herstellerdaten und Simulationsergeb-
nisse des Modells vorgestellt und diskutiert.
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5 Simulation des Turboladers
Die Ergebnisse der Simulation werden am Beispiel eines ausgewa¨hlten Turboladers gezeigt, um
die Detailergebnisse miteinander vergleichen und diskutieren zu ko¨nnen. Der Parametersatz des
Laders ist im Anhang B abgedruckt.
5.1 Simulationsprogramm
Bei der Simulation von Turbine und Verdichter ist hier das Ziel die Berechnung von charakteristi-
schen Kennfeldern mit einer sehr dichten Rasterung auch in den Betriebspunkten, die sich nicht
als stationa¨rer Betriebspunkt zwischen Turbine und Verdichter einstellen. Damit wird es mo¨glich,
in einer u¨bergeordneten Gesamtsimulation (siehe Bild 1.1 auf Seite 16) Turbine und Verdichter als
eigene, separat austauschbare Komponenten zu betrachten und zu untersuchen. Mit diesem detai-
lierten Modell ko¨nnen in der Simulation, in der der Turbolader als quasistationa¨r innerhalb eines
Simulationsschritts angenommen wird, innovative Strategien zur Regelung entwickelt und getestet
werden. Der Informationsgehalt des Modells soll dem Entwickler ermo¨glichen, die Vorga¨nge in
den Stro¨mungsmaschinen besser zu verstehen und daraus Konsequenzen fu¨r seine Entwicklung
abzuleiten.
Dazu werden mit dem Simulationsprogramm mehrdimensionale Kennfelder mit unterschied-
licher Rasterung und Informationstiefe erstellt. Die berechneten Daten ko¨nnen dann entweder mit
graphischen Auswerteprogrammen, wie z.B. MATLAB, aufbereitet und diskutiert werden oder als
Eingangsdaten fu¨r das Training ku¨nstlicher neuronaler Netze (KNN) verwendet werden.
Die Beschreibung des zu simulierenden Turboladers ist, fu¨r Verdichter und Turbine getrennt,
in einer Parameterdatei abgelegt. In dieser werden fu¨r jeden markanten Punkt in der Turbine und
dem Verdichter Parameter fu¨r geometrische Daten sowie auch Stro¨mungswidersta¨nde und Grenz-
geschwindigkeiten definiert. Exemplarisch ist im Anhang B eine kommentierte Parameterdatei fu¨r
den im folgenden diskutierten Turbolader abgedruckt.
In einem weiteren Abschnitt in der Konfigurationsdatei wird schließlich der Eingangsraum
des Kennfelds spezifiziert, wobei a¨quidistante Rasterung oder eine Berechnung an ausgewa¨hlten
Eingangswerten konfigurierbar ist.
Mit den Kommandozeilenparametern des Programms werden die Turbolader-Parameterdatei
und die zu erzeugende Kennfelddatei spezifiziert, sowie der Informationsgehalt des Kennfeldes
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festgelegt. Außerdem wird das Ausgabeformat (Einzelpunkt / Kennfeld) sowie der Modellrahmen
(inneres / a¨ußeres Modell) festgelegt. Eine Beschreibung der Programmparameter findet sich in
Anhang A.
5.2 Simulation des Verdichters
Mit der Kommandozeile
lader -S vnt15 c.par -M com,bas,all,mfr,lop,nhl -O v.knf
wurde das Simulationsprogramm gestartet, um das Verdichterkennfeld zu berechnen. Dieses wur-
de in einer Kennfelddatei abgelegt. Im mathematischen Werkzeug MATLAB wurden ausgewa¨hlte
Kennfelddaten herausgefiltert und zusammen mit verfu¨gbaren Herstellerangaben in den folgenden
Grafiken zusammengestellt.
5.2.1 Einstellung der Parameter
Das Modell des Verdichters basiert, wie zuvor beschrieben, u¨berwiegend auf geometrischen Pa-
rametern, die aus technischen Zeichnungen des Verdichters entnommen oder z.B. mit geeigneten
Meßeinrichtungen direkt am Verdichter gemessen werden ko¨nnen.
Simuliert man den Verdichter nur mit den geometrischen Parametern erha¨lt man das Verdich-
terkennfeld eines idealen Verdichters in Bild 5.1.
Im na¨chsten Schritt wird stark vereinfachend ein Stro¨mungsbeiwert (Parameter ζ in Gl. (4.17),
Z in Parameterdatei) fu¨r den gesamten Verdichter eingestellt. Dieser staucht das Kennfeld und
dru¨ckt die Kennlinien im Bereich großer Stro¨mungsgeschwindigkeiten. Insbesondere in der rech-
ten Kennfeldha¨lfte kann so das Simulationsergebnis deutlich verbessert werden, Bild 5.2.
Eine Analyse der linken Kennfeldha¨lfte mittels der Zustandsdiagramme ergibt, daß dort beson-
ders kritische Stro¨mungszusta¨nde im Bereich des Ringspaltes auftreten. Die Geschwindigkeit liegt
fu¨r kleine Massendurchsa¨tze und hohe Drehzahlen im Bereich der Schallgeschwindigkeit. Durch
zwei Parameter ko¨nnen z.B. die in diesem Bereich auftretenden Effekte umlaufender Wirbelzonen
(
”
rotating stall“) oder Mischungsverluste der pulsierenden Anstro¨mung des Spaltes dargestellt wer-
den. Der erste Parameter (MMax, MS in der Parameterdatei) gibt die Machzahl an, ab der versta¨rkt
Verluste auftreten, der zweite (ζS, LS in der Parameterdatei) ist ein Verlustbeiwert, der das Ausmaß
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.1: Verdichterkennfeld ohne Beru¨cksichtigung von Stro¨mungsverlusten; das Hersteller-
kennfeld ist als Referenz hinterlegt.


















ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.2: Verdichterkennfeld mit einem Stro¨mungsbeiwert; das Herstellerkennfeld ist als Refe-
renz hinterlegt.
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.3: Verdichterkennfeld Druckverha¨ltnis u¨ber Massenstrom fu¨r verschiedene Drehzahlen als
Ergebnis der Simulation und aus den Herstellerdaten. Die Pumpgrenze ist ebenfalls den Herstel-
lerdaten entnommen.
der Verluste gema¨ß Gl. (4.25) beschreibt. Durch einen manuellen Abgleich dieser Parameter erha¨lt
man schließlich das Kennfeld in Bild 5.3.
5.2.2 Massenstrom / Druckverha¨ltnis
Das Bild 5.3 zeigt das typische Verdichterkennfeld des ausgewa¨hlten Musterladers zum einen
als Ergebnis der Simulation und zum anderen aus den vom Hersteller angegebenen Meßwerten.
Anhand dieser Darstellung la¨ßt sich schon die sehr gute ¨Ubereinstimmung der Simulation mit den
Messungen erkennen. Allerdings zeigt die Simulation auch Effekte, die aus den Meßwerten nicht
unmittelbar hervorgehen.
Die Simulation liefert Arbeitspunkte jenseits der gemessenen Pumpgrenze. Dies liegt daran,
daß im Modell des Verdichters der Massenstrom fest eingepra¨gt und dann das Druckverha¨ltnis
als Funktion des Massenstromes berechnet wird. Ein Wechselspiel zwischen Massenstrom und
Druckverha¨ltnis, wie es in der Realita¨t als Pumpen auftritt, kann nur entstehen, wenn entsprechen-
de Speichervolumen (Beha¨ltermodelle) an den Verdichter angekoppelt werden. Diese bestimmen
durch ihr Volumen die Pumpfrequenz.
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An einem Turbinenpru¨fstand wird die Pumpgrenze in der Regel halbautomatisch ermittelt. Da-
bei obliegt es dem Pru¨fstandsfahrer, die eigentliche Grenze zu definieren. Der Pru¨fling wird mehr-
fach auf einer Kennlinie konstanter Drehzahl von hohen Massenstro¨men her an die Pumpgrenze
herangefahren, wenn mo¨glich ohne einen Pumpstoß auszulo¨sen. Je nach subjektiver Bewertung
der Gera¨uschentwicklung und verschiedener Druckmeßsignale wird ein Bereich fu¨r die Pump-
grenze ermittelt. Pulsationen im Drucksignal, die auch beim Pumpen zu beobachten sind, treten
auch schon in mittleren Kennfeldbereichen auf [46, 47] und werden sta¨rker, je weiter man an die
Pumgrenze gelangt.
Die Pumpgrenze wird durch das Modell gut dargestellt. Sie liegt in dem Bereich, wo die
Tangenten an die Kennlinien konstanter Drehzahlen schon wieder nach links abfallen. In diesem
Bereich wird der Betrieb des Verdichters labil, sodaß minimale Sto¨rungen ausreichen, um einen
Pumpvorgang auszulo¨sen. Dieser ist stark abha¨ngig von den Rohren und Beha¨ltern, die vor und
nach dem Verdichter montiert sind, sowie der Bauform des Ringspaltes um den Verdichterrotor.
5.2.3 Wirkungsgrad
Sehr aufwendig sind Messungen von Wirkungsgraden an einem Turboladerpru¨fstand. Gemessen
werden ko¨nnen nur Temperaturen und Dru¨cke vor und hinter den Stro¨mungsmaschinen (Turbi-
ne/Verdichter) sowie die Turboladerdrehzahl. Nur mit erheblichem Aufwand kann bei Ladern der
untersuchten Baugro¨ße und in den hier notwendigen Drehzahlbereichen das Drehmoment von Ver-
dichter und Turbine getrennt gemessen werden. Der Lader muß in einem genau definierten Um-
feld (a¨ußere Anstro¨mung, Rohrla¨ngen, Gaszusammensetzung) betrieben werden, ebenso sind Ein-
bauorte fu¨r die Meßtechnik vorgeschrieben. Einstreuungen durch Wa¨rmestrahlung werden durch
genaue Vorgaben kontrolliert, da sie Auswirkungen auf die Temperaturmessungen haben, [58].
Durch diese Vorschriften sind Messungen auf unterschiedlichen Pru¨fsta¨nden vergleichbar.
Die a¨ußeren Randbedingungen sind jedoch in dem einfachen Ladermodell nicht beru¨cksichtigt
worden. Ferner sind fu¨r das Modell eine Vielzahl von Vereinfachungen und Annahmen getroffen
worden, wie z.B.
• eine adiabate Stro¨mung,
• kein Wa¨rmeaustausch mit der Verdichterwand oder den Laufra¨dern,
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.4: Gesamtwirkungsgrad des Verdichters im Vergleich zwischen Simulation und Messung
fu¨r verschiedene Drehzahlen als Funktion des Massenstroms.
• die Reduktion auf einen Stromfaden oder
• die Konzentration verschiedener Stro¨mungseffekte auf wenige Verlustkoeffizienten.
• Vernachla¨ssigung der Radseitenreibung
Diese fu¨hren sebstversta¨ndlich erhebliche Unsicherheiten und Abweichungen beim Vergleich
der Simulationsergebnisse mit Meßdaten eines realen Turboladers mit sich.
Im vorangegangenen Abschnitt wurden die Koeffizienten des Modells an Massenstrom und
Druckverha¨ltnisse des realen Laders adaptiert. Fu¨r den Wirkungsgrad sind nun erhebliche Abwei-
chungen zu erwarten, da alle
”
Modellierungsfehler“ auf die Wirkungsgrade verlagert werden.
Bilder 5.4 und 5.5 zeigen die simulierten und gemessenen Wirkungsgrade des ausgewa¨hlten
Laders. Qualitativ ergeben sich vergleichbare Verla¨ufe.
Bei der quantitativen Bewertung mu¨ssen die eingangs erwa¨hnten Randbedingungen der Si-
mulation im Vergleich zur Messung beru¨cksichtigt werden. Es ist auffa¨llig, daß in den Bereichen
niedriger Drehzahlen, wo eine sehr gute ¨Ubereinstimmung des gemessenen mit dem simulierten
Verdichterkennfeld erreicht wurde, der Wirkungsgrad erhebliche Abweichungen zeigt und umge-
kehrt bei gro¨ßeren Abweichungen im Kennfeld die Wirkungsgrade na¨her beeinander liegen. Insge-
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.5: Gesamtwirkungsgrad des Verdichters im Vergleich zwischen Simulation und Messung
fu¨r verschiedene Drehzahlen als Funktion des Druckverha¨ltnisses.
samt wird in der Simulation der Wirkungsgrad in Richtung des maximalen Durchsatzes (
”
choke“
Grenze) zu gut dargestellt.
Fu¨r den Einsatz des Modells zur Strukturfestlegung und dem (Vor-)Training Ku¨nstlicher Neu-
ronaler Netze (KNN), der generellen Untersuchung des dynamischen Verhaltens eines Turboladers
mit variabler Turbinengeometrie in einer Gesamtsimulation eines Verbrennungsmotors oder der
Entwicklung neuer Konzepte und Strategien der Motorregelung sind die Ergebnisse der simulier-
ten Wirkungsgrade durchaus verwendbar.
Mehr Informationen liefert die Betrachtung interner, simulierter Gro¨ßen des Verdichters (z.B.
Geschwindigkeiten, Temperaturen, Dru¨cke, Enthalpien oder Entropien), die dazu verwendet wer-
den ko¨nnen, bestimmte Effekte zu erla¨utern.
5.2.4 Rotoraustritt
Bild 5.6 zeigt die Geschwindigkeit und Temperatur des Gases unmittelbar vor Austritt aus dem
Verdichterrad. Wie zu erwarten ist, nimmt die Geschwindigkeit des Gases im Rotor mit steigendem
Massendurchsatz zu, wobei die Temperatur (und damit auch die lokale Schallgeschwindigkeit) des
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.6: Relativgeschwindigkeit und Temperatur an Position✍✌
✎
3* (unmittelbar vor dem Austritt
aus dem Verdichterrad) als Funktion von Massenstrom und Laderdrehzahl.
Gases abnimmt. Mit steigender Drehzahl nimmt die Druckerho¨hung in der Ladeluft und damit
auch die Dichte zu, sodaß z.B. bei gleicher Stro¨mungsgeschwindigkeit mehr Masse durch den
Verdichter transportiert wird.
Unmittelbar nach dem Austritt aus dem Rotor beim Eintritt in den Ringspalt (Position✍✌
✎
3 )
ergeben sich die Stro¨mungsverha¨ltnisse, wie sie in Bild 5.7 dargestellt sind. Das Diagramm zeigt
neben der absoluten Stro¨mungsgeschwindigkeit beim Eintritt in den Ringspalt C3 die lokale Schall-
geschwindigkeit a3, die Rotorgeschwindigkeit U3 und die Stro¨mungsrichtung ξ3. Fu¨r die Interpre-
tation der Ergebnisse ist es wichtig zu wissen, daß die Rotorbla¨tter des Musterverdichters bezu¨glich
der Drehrichtung nach ru¨ckwa¨rts geneigt sind, Bild 4.10.
Anhand dieses Diagramms la¨ßt sich die Problematik hoher Drehzahlen und kleiner Massen-
stro¨me erla¨utern. Fu¨r kleine Massenstro¨me ist die RelativgeschwindigkeitW3, Bild 5.6, vor Austritt
des Rotors ebenfalls sehr klein. Bei der Berechnung der absoluten Geschwindigkeit dominiert da-
mit die Umfangsgeschwindigkeit des Rotors U3. Bei sehr hohen Drehzahlen erha¨lt das Gas allein
durch die Umfangsgeschwindigkeit des Rotors Schallgeschwindigkeit.
Die Verluste steigen an, zumal der Gasstrom zunehmend auf die Druckseite der Rotorbla¨tter ge-
zwungen und damit eine pulsierende Stro¨mung initiiert wird. Hinzu kommt, daß der Anstro¨mwin-
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.7: Absolutgeschwindigkeit C3, lokale Schallgeschwindigkeit a3 und Rotorgeschwindigkeit
U3 als Funktion von Laderdrehzahl und Massendurchsatz.
kel des Ringspaltes fu¨r kleine Massenstro¨me zunehmend tangential wird, ξ3 → 0◦. Fu¨r kleine
Massenstro¨me entstehen bei ho¨heren Drehzahlen schon in normalen Betriebsbereichen des Laders
im Ringspalt umlaufende Wirbelzonen (rotating stall), die zu einem absinken des Wirkungsgrads
fu¨hren.
Dagegen wird bei hohen Massenstro¨men der Ringspalt durch den Anstellwinkel der Rotor-
bla¨tter eher radial angestro¨mt, ξ3 → 90◦, sodaß eine Wirbelausbildung verhindert wird. Die Ab-
solutgeschwindigkeit liegt trotz der hohen Umfangsgeschwindigkeit bei großen Drehzahlen unter-
halb der Schallgeschwindigkeit.
Diese Effekte werden in der Simulation durch zwei Parameter (MMax, ζS) beru¨cksichtigt. Ein
Parameter modelliert die kritische Stro¨mungsgeschwindigkeit, ab der vermehrt Verluste zu beob-
achten sind, der zweite stellt das Maß fu¨r die entstehenden Verluste dar.
5.2.5 Drehmoment
In Bild 5.8 ist das vom Verdichter aufgenommene Drehmoment u¨ber dem Massenstrom dargestellt.
Zusa¨tzlich ist noch einmal das Druckverha¨ltnis aus Bild 5.3 eingeblendet, um die Orientierung
zu erleichtern. Das vom Verdichter aufgenommene Drehmoment nimmt zuna¨chst mit steigendem
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.8: Aufgenommenes Drehmoment (Mv < 0), Wirkungsgrad und Druckverha¨ltnis am Ver-
dichter u¨ber dem Massenstrom bei verschiedenen Drehzahlen
Massendurchsatz und gro¨ßeren Laderdrehzahlen zu (wird also negativer), fa¨llt dann aber mit klei-
ner werdendem Druckverha¨ltnis wieder stark ab. Die Extrema von Wirkungsgrad und Drehmoment
fallen sehr nah zusammen.
5.2.6 Zustandsdiagramme
Die Modelle der Stro¨mungsmaschinen eines Turboladers beruhen auf adiabaten Teilfunktionen, die
sehr gut in Enthalpie-Entropie-Diagrammen bzw. Mollier-Diagrammen dargestellt werden ko¨nnen.
Fu¨r zwei exemplarische Drehzahlen (ωATL/ 1min ∈ [108000,162000]) wurden Diagramme bei ver-
schiedenen Massenstro¨men in Bild 5.9 bis 5.20 zusammengestellt.
In den Diagrammen sind die spezifischen Totalenthalpien h0 fu¨r den Eingangsbereich, den Ro-










3* beziehen sich auf das bewegte Koordinatensystem des Rotors. Die spezifische Enthalpie
des stro¨menden Gases h ist als stark ausgezogene Linie durch den gesamten Verdichter hindurch
dargestellt. Sie a¨ndert sich bei der Umrechnung zwischen Koordinatensystemen nicht. Die kine-
tischen und rotatorischen Energiebetra¨ge C2/2, W 2/2 bzw. ω2(r23 − r22,oi)/2 (aus Gl. (2.66)) sind
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Bild 5.9: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 162000 1min , m˙c = 0.03
kg
s
als vertikale Absta¨nde zwischen den verschiedenen Enthalpieniveaus abzulesen. Zur Orientierung
sind die kinetischen Energiebetra¨ge mit ausgezogenen eckigen Klammern markiert, der im Rotor
gewonnene potentielle bzw. rotatorische Energiebetrag als gestrichelte Klammer. Bild 5.16 eignet
sich gut, um unabha¨ngig von der logischen Abfolge fu¨r die nachfolgende Diskussion zuna¨chst
einen ¨Uberblick u¨ber die Darstellungsweise zu gewinnen.
Bild 5.9 zeigt bei einer mittelhohen Drehzahl ω = 162000 1min und einem Massenstrom m˙c =
0.03 kgs einen Arbeitspunkt, der in der Realita¨t nicht angefahren werden kann, da er jenseits der
Pumpgrenze liegt. Sehr deutlich erkennt man jedoch, daß die Stro¨mungsgeschwindigkeiten am
Eingang und Ausgang des Verdichtergeha¨uses fast Null sind, der Abstand zwischen Enthalpie und
Totalenthalpie ist zu vernachla¨ssigen. Bei Eintritt in den schnell drehenden Rotor wird die An-
saugluft durch einen Stoßvorgang auf die Geschwindigkeit gebracht, die durch den Rotor und die
Geometrie der Rotorbla¨tter am Eintritt erzwungen wird. Dieser Stoßvorgang ist durch den Entro-




2* gekennzeichnet. Beim ¨Ubergang aus dem Rotor




3 , entsteht durch die Drehzahl und die Geometrie der Ro-
torbla¨tter an der Außenseite des Verdichterrads eine extrem große Geschwindigkeit, die in Na¨he
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Bild 5.10: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 162000 1min , m˙c = 0.05
kg
s




4 , geht diese
Geschwindigkeit durch Wirbelbildung als Entropiezuwachs bzw. Temperaturanstieg und Druck-
verlust verloren.
Durch eine leichte Erho¨hung des Massenstroms auf m˙c = 0.05 kgs wird das Druckmaximum
fu¨r diese Drehzahl erreicht, vgl. Bild 5.3. Das Zustandsdiagramm in Bild 5.10 zeigt, daß die Ge-
samtverluste um 35 Jkg auf 107
J
kg deutlich zuru¨ckgegangen sind. Dies ist insbesondere durch eine
verringerte Fehlanstro¨mung des Rotors im Eingangsbereich und die reduzierte Eintrittsgeschwin-
digkeit in den Ringspalt begru¨ndet.
Mit steigendem Massenstrom werden die Verluste im Ringspalt deutlich reduziert, Bild 5.11
und 5.12. Auch die Fehlanstro¨mung im Eingangsbereich wird geringer, wohingegen nun die
Stro¨mungsverluste im Rotor leicht zunehmen.
Ausgehend von einem Massenstrom von m˙c = 0.09 kgs , Bild 5.12, bringt eine Variation der
Drehzahl auf ω = 189000 1min in Bild 5.13 oder ω = 108000
1
min in Bild 5.14 im wesentlichen die





2 ) a¨ndern sich bei konstantem Massenstrom nicht, sehr wohl
aber die Verluste durch die Fehlanstro¨mung des Rotoreingangs, Position✍✌
✎
2* . Bei der Erho¨hung der
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Bild 5.11: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 162000 1min , m˙c = 0.07
kg
s
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Bild 5.12: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 162000 1min , m˙c = 0.09
kg
s
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Bild 5.13: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 189000 1min , m˙c = 0.09
kg
s
Drehzahl in Bild 5.13 nehmen außerdem wieder die Verluste im Ringspalt durch die Erho¨hung der
Eintrittsgeschwindigkeit zu. Bei kleineren Drehzahlen ist schließlich die Anpassung des Rotorein-
gangs an die Geschwindigkeit des anstro¨menden Gases besser. Der Entropiezuwachs ist hier sehr
gering, dafu¨r werden im langsam drehenden Rotor sehr hohe Geschwindigkeiten der stro¨menden
Ansaugluft erreicht. Fu¨r diese Drehzahl ist keine weitere Erho¨hung des Massenstroms mo¨glich, da
dann im Rotor Schallgeschwindigkeit erreicht wird und damit die Stro¨mung begrenzt wird.
Bei einer Drehzahl von ω = 162000 1min , Bild 5.12, fu¨hrt die weitere Erho¨hung des Massen-
stroms auf m˙c = 0.11 kgs , Bild 5.15, zu der Situation, daß die kinetischen Energien des Gases vor
und nach dem Rotorausgang fast gleich sind. Die Richtung der Relativstro¨mung W3 ergibt zusam-
men mit der Umfangsgeschwindigkeit einen Einstro¨mwinkel von ξ3 ≈ 41◦, vgl. Bild 5.7.
Das Verdichterkennfeld wird zu großen Massenstro¨men hin durch die Stopfgrenze abgeschlos-
sen. Hier erreicht das Gas in einem Abschnitt der Stro¨mungsmaschine nahezu Schallgeschwindig-
keit und damit den maximal mo¨glichen Massendurchsatz. Bei m˙c = 0.12 kgs ist die Geschwindigkeit
im Rotor gerade noch kleiner als Schallgeschwindigkeit und damit ist auch fu¨r diese Drehzahl die
Stopfgrenze des Verdichters erreicht.
Die Bilder 5.17 bis 5.20 zeigen die Zustandsdiagramme fu¨r verschiedene aufsteigende Massen-
124 5 SIMULATION DES TURBOLADERS










































2 ) / 2
Bild 5.14: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 108000 1min , m˙c = 0.09
kg
s
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Bild 5.15: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 162000 1min , m˙c = 0.11
kg
s
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Bild 5.16: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 162000 1min , m˙c = 0.12
kg
s
durchsa¨tze bei einer Drehzahl von ω= 108000 1min . Im Prinzip gelten fu¨r die einzelnen Diagramme
die gleichen Erkla¨rungen, wie auch bei der ho¨heren Drehzahl. Zu bemerken ist insbesondere, daß
bei allen Diagrammen der Entropiezuwachs durch den Stoßvorgang am Rotoreingang deutlich ge-
ringer ausfa¨llt und kleiner als die Ha¨lfte des Wertes bei der ho¨heren Drehzahl ist.
5.2.7 Zusammenfassung
Aus den vorgestellten Diagrammen fu¨r einen ausgewa¨hlten Verdichter zeigen sich deutlich die
Eigenschaften des Simulationsmodells. Mit den u¨berwiegend geometrischen Parametern des Ver-
dichters, einem Stro¨mungsbeiwert sowie zwei Parametern zur Modellierung der Wirbelbildung im
Ringspalt
”
rotating stall“ kann das reale Verhalten des Verdichters sehr gut dargestellt werden.
Das Modell entha¨lt zusa¨tzliche Informationen u¨ber nicht oder schwer meßbare interne Gro¨ßen
des Verdichters, z.B. das Drehmoment oder Stro¨mungsgeschwindigkeiten im Rotor. Anhand des
Modells lassen sich die Grenzbereiche (Pumpgrenze fu¨r m˙c → 0, Stopfgrenze fu¨r m˙c → max) des
Verdichters bestimmen und erkla¨ren.
Bei der Simulation anderer Verdichter mit deutlich unterschiedlicher Baugro¨ße (Nutzfahrzeug-
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Bild 5.17: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 108000 1min , m˙c = 0.03
kg
s
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Bild 5.18: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 108000 1min , m˙c = 0.05
kg
s
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Bild 5.19: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 108000 1min , m˙c = 0.07
kg
s
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Bild 5.20: Mollierdiagramm Verdichter bei ω= 108000 1min , m˙c = 0.09
kg
s
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bereich) ergaben sich a¨hnlich gute ¨Ubereinstimmungen4.
5.3 Simulation der Turbine mit VTG
Mit der Kommandozeile
lader -S vnt15 c.par -M tur,bas,all,mfr,lop,nhl -O t.knf
wurde das Simulationsprogramm gestartet, um das Turbinenkennfeld fu¨r verschiedene VTG-
Einstellungen zu berechnen. Im mathematischen Werkzeug MATLAB wurden ausgewa¨hlte Kenn-
felddaten herausgefiltert und zusammen mit verfu¨gbaren Herstellerangaben in den folgenden Bil-
dern zusammengestellt.
5.3.1 Einstellung der Parameter
Vergleichbar mit der Simulation des Verdichters, werden Stro¨mungsverluste in der Turbine im
wesentlichen durch einen Parameter ζ beschrieben, der Verluste proportional zum Quadrat der
Geschwindigkeit darstellt. Dieser Parameter wird so eingestellt, daß eine optimale Deckung des
simulierten mit dem Herstellerkennfeld erreicht wird. Bei der hier diskutierten Turbine ergab der
gleiche Wert wie beim Verdichter unter Beru¨cksichtigung des Modellierungsgrads gute Ergebnisse.
Fu¨r den Vergleich zwischen Simulation und Herstellerangaben wird der Stellweg des VTG-
Stellantriebs in den entsprechenden Winkel βVTG der Leitschaufeln umgesetzt. Dazu wird fu¨r eine
bestimmte Drehzahl das Turbinenkennfeld fu¨r eine sehr feine Staffelung von VTG-Winkeln βVTG
berechnet. In dieses Diagramm werden auch die entsprechenden Herstellerdaten eingetragen. Dar-
aus ergibt sich der (tabellarische) Zusammenhang zwischen Stellweg und VTG-Winkel βVT G.
5.3.2 Massenstrom / Druckverha¨ltnis
Fu¨r die VTG-Stellungen 0,50,100% sind die simulierten und die vom Hersteller gemessenen Tur-
binenkennlinien im Bild 5.21 dargestellt. Das Diagramm stellt die Daten u¨ber dem korrigierten






4Ladertypen und Ergebnisse sind vertraulich und du¨rfen deshalb hier nicht vero¨ffentlicht werden.
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.21: Druckverha¨ltnis p01/p5, das zur Aufrechterhaltung eines bestimmten (korrigierten)
Massenstromes m˙cor durch die Turbine notwendig ist, als Funktion der Laderdrehzahl ωATL und
VTG-Stellung βVTG. Die angegebene VTG-Stellung gilt jeweils fu¨r die Kurvenschar u¨ber alle
Drehzahlen.
wobei T01, p01 die Totaltemperatur und der Totaldruck am Eingang der Turbine im jeweiligen Ar-
beitspunkt sind. Aus dem Diagramm wird deutlich, daß die Simulation einen deutlich gro¨ßeren
Kennfeldbereich abdecken kann, als dies mit den wenigen Messungen des Herstellers mo¨glich ist.
Wichtige Effekte werden von der Simulation gut dargestellt, so z.B. die Abha¨ngigkeit des maxima-
len Durchsatzes von der VTG-Stellung und der Minimaldruck, der bei einer Drehzahl notwendig
ist, um den Massenstrom gegen das Zentrifugalfeld im Rotor zu bewegen.
Der Bereich einstellbarer Arbeitspunkte ist auf einem Turbinenpru¨fstand in der Regel sehr
klein. Die Turbine wird meist im Zusammenhang mit einem bestimmten Verdichter vermessen,
wodurch nicht jede beliebige Belastung eingestellt werden kann. Die Brennkammer des Pru¨fstands
erfordert bestimmte Gastemperaturen und Massendurchsa¨tze, die Variationsbreiten sind auch hier
eingeschra¨nkt. Eine weitere Beschra¨nkung der Meßpunkte ergibt sich aus der Problematik, daß nur
stationa¨re Arbeitspunkte vermessen werden ko¨nnen.
Damit ergeben sich unmittelbar die Vorteile des Simulationsmodells fu¨r die Anwendung in mo-
dellgestu¨tzten Regelungsverfahren, die insbesondere Informationen u¨ber dynamisch angefahrene
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.22: Simulierte und aus Meßdaten berechnete Wirkungsgrade als Funktion des korrigierten
Massenstroms fu¨r βVT G = 73.3◦(vollsta¨ndig geschlossen)
Betriebspunkte beno¨tigen.
Meist werden die Meßwerte der Hersteller in Kennfeldern dargestellt, die aus stationa¨ren
Pru¨fstandsversuchen in der Kombination mit einem bestimmten Verdichter aufgezeichnet wurden.
Eine Extrapolation aus diesen stationa¨ren Kennfeldern ist kritisch. Wird das Turbinenkennfeld
auf der Basis dieses Modells voreingestellt und mit den Herstellerangaben in den stationa¨ren Ar-
beitspunkten abgeglichen, ist der Vorgang der
”
Extrapolation“ begru¨ndet durch ein physikalisches
Modell. Zusa¨tzlich ergeben sich wertvolle Informationen u¨ber den inneren Zustand der Turbine,
wie sie im folgenden dargestellt werden.
Die Simulation der Turbine ist unabha¨ngig von der verwendeten Belastungseinrichtung
”
Ver-
dichter“. Damit wird es mo¨glich, in komplexen Simulationsmodellen verschiedene Kombinationen
von Verdichtern und Turbinen zu vergleichen.
5.3.3 Wirkungsgrad
Fu¨r die gleichen VTG-Stellungen wie in Bild 5.21 sind in Bild 5.22 bis 5.24 die gemessenen und
simulierten Wirkungsgrade dargestellt. Auch fu¨r die Messung der Wirkungsgrade an der Turbi-
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ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.23: Simulierte und aus Meßdaten berechnete Wirkungsgrade als Funktion des korrigierten
Massenstroms fu¨r βVTG = 58.23◦(50% Stellweg)

















ω = 54000 U/min
ω = 81000 U/min
ω = 108000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 162000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.24: Simulierte und aus Meßdaten berechnete Wirkungsgrade als Funktion des korrigierten
Massenstroms fu¨r βVTG = 47.5◦ (vollsta¨ndig geo¨ffnet)
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ne gilt entsprechend das, was bereits beim Verdichter angemerkt worden ist. Der Wirkungsgrad
des Simulationsmodells ist quasi der Spiegel aller Vereinfachungen des Modells gegenu¨ber der
Realita¨t. Da auch das Turbinenmodell auf das Kennfeld Massenstrom / Druckverha¨ltnis adaptiert
wurde und dort sehr gute ¨Ubereinstimmung erreicht wurden, sind Abweichungen des Modells bei
den isentropen Wirkungsgraden zu erwarten. Hinzu kommt, daß fu¨r einen großen Kennfeldbereich
u¨berhaupt keine Meßdaten vorliegen. Hier liefert das Modell zwar plausible Ergebnisse im Mas-
senstrom / Druckverha¨ltnis Kennfeld, fu¨r die Verla¨ufe der Wirkungsgrade kann keine bewertende
Aussage getroffen werden. Wie auch beim Verdichter berechnet die Simulation fu¨r die Turbine um
bis zu 30% zu gute Wirkungsgrade, da z.B. die Radseitenreibung nicht beru¨cksichtigt wurde.
5.3.4 Stro¨mung am Rotor
Das Drehmoment, das die Turbine an den Verdichter abgeben kann, ist von der Drehimpulsa¨nde-




Diese Beziehung stellt eindeutig heraus, daß mit sehr großer tangentialer Anstro¨mgeschwindigkeit
C4,ϕ ein großes Drehmoment erzielt werden kann.
Bild 5.25 zeigt, wie sich die Anstro¨mung des Rotors in Abha¨ngigkeit vom Massenstrom und
der VTG-Stellung vera¨ndert. Durch die verstellbaren Leitschaufeln wird die Anstro¨mung des Ro-
tors moduliert. Dabei wird das Gas nach Verlassen der Leitschaufelzone im verbleibenden Ring-
spalt durch die weitere Querschnittsverminderung unter Beibehaltung des Drehimpulses nochmal
beschleunigt. Fu¨r eine VTG-Stellung von βVTG = 73.3◦ ist die Anstro¨mung an den Rotor fast tan-
gential, cosξ4 = C4.ϕC4 → 1 und somit ξ4 → 0. An den Schnittpunkten zwischen den Kennlinien der
Rotorumfangsgeschwindigkeit U4(ω) und den tangentialen Geschwindigkeitskomponenten C4,ϕ
liegen jeweils optimale Einstro¨mbedingungen in den Rotor vor. Da die Rotorbla¨tter des hier disku-
tierten Musterladers ohne Neigung in oder gegen die Drehrichtung (β4 = 0, Bild 3.13) ausgelegt
sind, ist in diesen Arbeitspunkten kein Stoßverlust beim Rotoreintritt vorhanden.
Fu¨r den Rotoraustritt wird fu¨r maximales Drehmoment eine mo¨glichst große Dralla¨nderung
gefordert, Gl. (4.30). Aus diesem Grund sind die Rotorbla¨tter am axialen Austritt nach ru¨ckwa¨rts
geneigt (β5 > 0, Bild 3.13), sodaß durch die Umlenkung des Gases ein positiver Beitrag fu¨r das
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ω = 54000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.25: Stro¨mungsgeschwindigkeiten zwischen den Leitschaufeln (Position✍✌
✎
3 ) und am Ro-
toreingang (Position✍✌
✎
4 ) als Funktion von Massenstrom m˙, VTG-Stellung βVT G und Laderdreh-
zahl ω
Drehmoment geliefert wird. Bild 5.26 zeigt die Stro¨mungsbedingungen am Rotoraustritt als Funk-
tion vom Massenstrom, der VTG-Stellung und der Laderdrehzahl. Wenn auch die tangentiale
Restgeschwindigkeit erst bei hohen Drehzahlen und Massendurchsa¨tzen negativ wird, fu¨hrt die
Auslegung des Turbinenrotors mit steigendem Massenstrom zu einer stetigen Zunahme des Dreh-
moments, Bild 5.27.
5.3.5 Drehmoment
Nach Gl. (4.30) ist das abgegebene Drehmoment der Turbine abha¨ngig von der Drehimpulsa¨nde-
rung, also vom Massenstrom und der tangentialen Stro¨mungsgeschwindigkeit des Gases am Ro-
toreintritt und -austritt. Die Stro¨mungsgeschwindigkeiten wurden mit den Bildern 5.25 und 5.26
diskutiert. Bild 5.27 zeigt nun das Drehmoment u¨ber dem Massenstrom, der VTG-Stellung und
Laderdrehzahl. Nur fu¨r kleine Massenstro¨me und hohe Drehzahlen wird das Drehmoment leicht
negativ. Fu¨r alle anderen Bereiche ist es mit steigendem Massenstrom monoton wachsend. Die
Abha¨ngigkeit von der Laderdrehzahl kann vernachla¨ssigt werden, dagegen kann das Moment z.B.
bei m˙ = 0.11 kgs durch Schließen der Leitschaufeln bis um das vierfache gegenu¨ber dem geo¨ff-
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ω = 54000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.26: Stro¨mungsgeschwindigkeiten am Rotorausgang (Position✍✌
✎
5 ) als Funktion von Mas-
senstrom m˙, VTG-Stellung βVTG und Laderdrehzahl ω













































ω = 54000 U/min
ω = 135000 U/min
ω = 189000 U/min
Bild 5.27: Drehmoment der Turbine Mt als Funktion des Turbinen-Massenstroms m˙t , der Lader-
drehzahl ωATL und der VTG-Stellung βVTG. Zur Orientierung ist das beno¨tigte Druckverha¨ltnis
p01/p5 eingetragen. Außerdem ist das Temperaturgefa¨lle T5−T01 u¨ber der Turbine dargestellt.
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neten Zustand u¨berho¨ht werden. Allerdings geht dies unmittelbar mit einem wesentlichen, dreh-
zahlabha¨ngigen Druckanstieg vor der Turbine einher. Dieser hat im Betrieb Auswirkungen auf die
Abgasru¨ckfu¨hrung, die in einem solchen Arbeitsbereich meist gefordert ist.
Bild 5.27 zeigt auch das simulierte Temperaturgefa¨lle u¨ber der Turbine, das mit steigendem
Moment betragsma¨ßig zunimmt. Bei kleinen Massendurchsa¨tzen ist das Temperaturgefa¨lle fu¨r ein
bestimmtes Moment gro¨ßer als bei hohen. Es nimmt generell fu¨r ho¨here Drehzahlen zu.
5.3.6 Zustandsdiagramme
Ausgehend von einer mittelhohen Drehzahl ωATL = 162000 1min werden bei geo¨ffneter VTG die
Zustandsdiagramme fu¨r verschiedene Massenstro¨me in den Bildern 5.28 bis 5.33 dargestellt. Aus-
gehend von dieser Basis wird an jeweils einer exemplarischen Stelle die Variation der VTG-
Position, Bilder 5.34 bis 5.35, und der Laderdrehzahl, Bilder 5.36 bis 5.37, demonstriert.
In den Diagrammen sind die spezifischen Totalenthalpien h0 fu¨r den Eingangsbereich, durch
die VTG hindurch bis zum Rotor, im Rotor und am Ausgang der Turbine als drei stark ausgezoge-




5 , vgl. Bild 3.3, mit einem Kreis




5* beziehen sich auf das bewegte Koordinatensy-
stem des Rotors. Die spezifische Enthalpie des stro¨menden Gases h ist als stark ausgezogene Linie
durch den gesamten Verdichter hindurch dargestellt. Sie a¨ndert sich bei der Umrechnung zwi-
schen Koordinatensystemen nicht. Die kinetischen und rotatorischen Energiebetra¨ge C2/2, W 2/2
bzw. ω2(r25,oi−r24)/2 (aus Gl. (2.66)) sind als vertikale Absta¨nde zwischen den verschiedenen Ent-
halpieniveaus abzulesen. Zur Orientierung sind die kinetischen Energiebetra¨ge mit ausgezogenen
eckigen Klammern markiert, der im Rotor umgesetzte potentielle bzw. rotatorische Energiebetrag
als gestrichelte Klammer. Bild 5.28 eignet sich gut, um unabha¨ngig von der logischen Abfolge fu¨r
die nachfolgende Diskussion zuna¨chst einen ¨Uberblick u¨ber die Darstellungsweise zu gewinnen.
Das erste Bild 5.28 zeigt fu¨r geo¨ffnete VTG-Position, fast maximalen Massendurchsatz und
eine mittelhohe Drehzahl das Enthalpie-Entropie-Diagramm. Vom Eingang des Turbinengeha¨uses
Position✍✌
✎
1 wird das Abgas bis zum Eintritt in den Bereich der verstellbaren Leitschaufeln, Posi-
tion✍✌
✎
2 , beschleunigt. Dabei treten durch die hohe Stro¨mungsgeschwindigkeit Reibungsverluste
auf, die sich im Entropiezuwachs zeigen. Bis zur Position✍✌
✎
4 wird das Gas weiter beschleunigt
und steht unmittelbar vor dem Eintritt in den Turbinenrotor. Aus Bild 5.25 la¨ßt sich fu¨r diesen
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Bild 5.28: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.19
kg
s und βVT G = 47.5◦
(offen).
Betriebspunkt eine relativ gute Bedingung fu¨r das Einstro¨men in den Rotor ablesen: Umfangs-
geschwindigkeit und tangentiale Anstro¨mgeschwindigkeit liegen in der gleichen Gro¨ßenordnung.
Dementsprechend ist der Entropiezuwachs zur Position✍✌
✎
4* durch den Stoßverlust klein. Im Rotor
expandiert das Gas zur Position✍✌
✎
5* und gelangt dabei an die Schallgeschwindigkeit als Grenz-
geschwindigkeit. Die Umrechnung in Absolutkoordinaten nach Verlassen des Rotors liefert in der
Position✍✌
✎
5 die als Bezugsbasis beno¨tigten Totalbedingungen am Rotorausgang.
Eine geringfu¨gige Verminderung des Massenstroms in Bild 5.29 auf m˙t = 0.17 kgs fu¨hrt unmit-
telbar zu einer Abnahme der stro¨mungsbedingten Verluste im Eingangsbereich, jedoch nehmen die
Stoßverluste am Eingang des Turbinenrotors zu. Die Ausgangsgeschwindigkeit des Rotors an der
Position✍✌
✎
5* ist nicht mehr im kritischen Bereich.
Die folgenden Bilder 5.30 bis 5.33 zeigen fu¨r die weitere Abnahme der Stro¨mungsgeschwin-
digkeit, daß das Zustandsdiagramm immer mehr von zwei charakteristischen Vorga¨ngen gepra¨gt
wird. Der Einfluß der kinetischen Energien nimmt immer weiter ab, wa¨hrend die Stoßverluste am
Rotoreingang und die Durchstro¨mung des Rotors entgegen der Zentrifugalkraft (im mitbewegten
System) dominant werden. Bei sehr kleinen Massenstro¨men zeigt Bild 5.33 schließlich, daß die
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Bild 5.29: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.17
kg
s und βVTG = 47.5◦
(offen).





































Bild 5.30: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.15
kg
s und βVTG = 47.5◦
(offen).
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Bild 5.31: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.13
kg
s und βVT G = 47.5◦
(offen).





































Bild 5.32: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.11
kg
s und βVT G = 47.5◦
(offen).
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Bild 5.33: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.04
kg
s und βVTG = 47.5◦
(offen).
Totalenthalpie am Eingang und Ausgang der Turbine fast auf gleichem Niveau liegen, wohingegen
ein Druckverlust unter Entropiezuwachs zu beobachten ist. Verglichen mit Bild 5.27 und Bild 5.24
ist das Drehmoment bei diesem Arbeitspunkt tatsa¨chlich leicht negativ, die Turbine bremst das
Laufzeug ab, und der simulierte berechnete Wirkungsgrad ist aufgrund der mechanischen Energie-
aufnahme ebenfalls negativ.
Bei diesem niedrigen Massenstrom in Bild 5.33 kann sehr gut gezeigt werden, welche Aus-
wirkungen nun das Schließen der VTG hat. In Bild 5.34 ist die VTG in eine halb geschlossene
Position gebracht worden. Wa¨hrend im Einlaßbereich der Turbine noch keine wesentlichen ¨Ande-
rungen festzustellen sind, wird der Stoßverlust beim Eintritt in den Rotor schon etwas geringer.
Die Position✍✌
✎
4* wandert in Richtung kleinerer Entropien.
Deutlich wird der Effekt der VTG in geschlossener Stellung in Bild 5.35 sichtbar. Durch die
Leitschaufeln wird der immer noch sehr kleine Massenstrom soweit beschleunigt, daß die Verluste
beim Eintritt in den Rotor kleiner werden und damit mehr Enthalpie in mechanische Arbeit umge-
setzt werden kann. Erkennbar ist an den drei letzten Diagrammen auch, daß sich die Stro¨mungs-
verha¨ltnisse am Rotorausgang nicht a¨ndern, wohl aber deren absolute Lage im Zustandsdiagramm.
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Bild 5.34: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.04
kg
s und βVT G = 58.23◦
(halb geo¨ffnet).





































Bild 5.35: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 162000 1min , m˙t = 0.04
kg
s und βVT G = 73.3◦
(geschlossen).
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Bild 5.36: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 108000 1min , m˙t = 0.11
kg
s und βVTG = 47.5◦
(offen).
Ausgehend von Bild 5.32, das die inneren Zusta¨nde der Turbine bei der Bezugsdrehzahl
ωATL = 162000 1min und einem mittleren Massenstrom m˙t = 0.11
kg
s darstellt, wird im Bild 5.36
die Laderdrehzahl auf ωATL = 108000 1min abgesenkt und in Bild 5.37 auf ωAT L = 189000
1
min an-
gehoben. Beim Absenken der Drehzahl wird nicht nur das im Rotor durchschrittene Potentialfeld




5* ) sondern auch der Stoßverlust
am Rotoreingang. Bild 5.25 belegt, daß beim ausgewa¨hlten Massenstrom eine geringere Umfangs-
geschwindigkeit fu¨r die tangentiale Anstro¨mgeschwindigkeit beno¨tigt wird, um die Verluste zu
minimieren.
Beim Anheben der Laderdrehzahl, Bild 5.37, sind genau die umgekehrten Effekte zu beobach-
ten. Der Stoßverlust nimmt, ebenso wie das zu durchschreitende Potentialfeld im Rotor, erheblich
zu.
5.3.7 Zusammenfassung
Die Simulation der Turbine beno¨tigt außer den geometrischen Parametern des Laders nur einen
weiteren Parameter ζ zur Darstellung von geschwindigkeitsabha¨ngigen Stro¨mungsverlusten. Das
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Bild 5.37: Mollierdiagramm Turbine bei ωATL = 189000 1min , m˙t = 0.11
kg
s und βVT G = 47.5◦
(offen).
reale Verhalten der Turbine wird durch das Modell unter Beru¨cksichtigung der Randbedingungen,
der zum Teil stark vereinfachenden Modellannahmen und Modellunscha¨rfen sehr gut abgebildet,
wobei etliche Zusatzinformationen aus dem Modell gewonnen werden ko¨nnen, die aus den u¨bli-
chen einfachen Messungen nicht hervorgehen, z.B. das am Rotor verfu¨gbare Drehmoment.
Anhand des Modells lassen sich verschiede Arbeitspunkte genauer untersuchen, z.B. im Hin-
blick auf kritische Stro¨mungszusta¨nde, Drehmomententwicklung, Druckaufbau oder Temperatur-
gefa¨lle. Dabei sind die Mollierdiagramme eine wertvolle Hilfe. Bei interaktiver Nutzung der Simu-
lation am Rechner ko¨nnen noch erheblich mehr Variationen und Arbeitspunkte untersucht werden,
als im Rahmen dieser Arbeit darstellbar ist.
Bei der Simulation gro¨ßerer Turbinen konnten a¨hnlich gute ¨Ubereinstimmungen zwischen Si-
mulationsergebnissen und Meßdaten erreicht werden5, wobei die stro¨mungsbezogenen Parameter
gegenu¨ber der hier vorgestellten Turbine kaum zu a¨ndern waren.
5Ladertypen und Ergebnisse sind Vertraulich und du¨rfen deshalb hier nicht vero¨ffentlicht werden.























VTG = 0%, offen
VTG = 50%
VTG = 100%
Bild 5.38: Drehmoment von Turbine und Verdichter u¨ber Massenstrom und Laderdrehzahl.
5.4 Kopplung der Stro¨mungsmaschinen
Das dynamische Verhalten des Turboladers wird nicht nur durch die direkte Kopplung von Turbine
und Verdichter mittels der gemeinsamen Welle bestimmt, sondern wesentlich durch die Ankopp-
lung an den Verbrennungsmotor. Dieser bestimmt durch seine Drehzahl, das Hubvolumen, den
Liefergrad sowie den Ladedruck und die -temperatur den tatsa¨chlichen Massenstrom, der vom
Verdichter gefo¨rdert werden muß. Fu¨r den Turbinenmassenstrom kommt noch die eingefo¨rderte
Kraftstoffmasse hinzu, sodaß dieser geringfu¨gig gro¨ßer als der Verdichtermassenstrom ist.
Ist eine Abgasru¨ckfu¨hrung vorhanden, so stellt diese einen Kurzschluß fu¨r den Lader dar. In
Stro¨mungsrichtung wird in Abha¨ngigkeit von der Ventilstellung vor der Turbine Abgasmassen-
strom entnommen, der hinter dem Verdichter wieder in die Ladeluft eingeleitet wird. Dadurch
vera¨ndert sich auch der Arbeitspunkt des Turboladers.
Bei Beschleunigungsvorga¨ngen baut sich der Ladedruck gewo¨hnlich erst nach kurzer Zeit auf.
Damit mißt das Steuergera¨t des Motors mehr Kraftstoff zu und Motorleistung und Abgastempe-
ratur steigen. Dadurch kann in der Turbine mehr Leistung gewandelt werden. Bild 5.38 zeigt die
simulierten Drehmomente der Turbine fu¨r drei verschiedene VTG Positionen und des Verdichters,
jeweils u¨ber Massenstrom und Drehzahl. Nicht dargestellt sind sa¨mtliche Verlustdrehmomente,
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z.B. die der Lagerreibung oder der Radseitenwandreibung. Die qualitative Betrachtung zeigt die
schon in den vorangegangenen Abschnitten aufgezeigten Effekte im direkten Vergleich. Das Dreh-
moment der Turbine ist stark vom Massenstrom abha¨ngig und kann in Bereichen mit niedrigem
Durchsatz durch schließen der VTG angehoben werden. Es ist von der tatsa¨chlichen Laderdreh-
zahl weitestgehend unabha¨ngig. Hingegen nimmt das vom Verdichter aufgenommene Drehmo-
ment deutlich mit der Laderdrehzahl zu. Die Zunahme aufgrund eines ho¨heren gefo¨rderten Mas-
senstromes ist beim Verdichter weniger stark ausgepra¨gt als bei der Turbine.
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6 Zusammenfassung und Ausblick
Die Entwicklung moderner Dieselmotoren steht heute unter dem stetig wachsenden Anspruch
an Verbrauchsminimierung und Abgasoptimierung. Grenzwerte fu¨r limitierte Abgaskomponenten
werden mit jeder Normierungsstufe, die in Kraft gesetzt wird, scha¨rfer. Nicht nur die Forderung
nach einem Fahrzeug mit einem Verbrauch von weniger als 3.0 l100km sondern auch die auf den
Hubraum und Verbrauch bezogenen Steuerabgaben, die das Kaufverhalten der Kunden lenken
sollen, erzwingen eine Reihe von Maßnahmen.
Im Rahmen der Entwicklung werden deshalb immer mehr Simulationswerkzeuge eingesetzt,
um schon im Vorfeld einer Fahrzeug- oder Motorenentwicklung Varianten, Strategien und Kon-
zepte erproben zu ko¨nnen, ohne daß aufwendige Pru¨fstandsversuche mit Prototypen durchgefu¨hrt
werden mu¨ssen. Diese Simulationen bestehen in der Regel aus einzelnen Funktionsmodulen, die
Teilfunktionen des Gesamtsystems abbilden.
Fu¨r diese Module werden meist Kennfelder und Kennlinien zur Parametrierung verwendet, die
vom Hersteller der spa¨teren Komponente zur Verfu¨gung gestellt werden. ¨Uber die Qualita¨t der
Messungen ist insbesondere bei Turboladern nur selten Information zu bekommen.
Bei Dieselmotoren hat sich neben neuen Einspritzkonzepten (z.B. Pumpe-Du¨se, Common-Rail,
Mehrfacheinspritzung) auch die Aufladung mit Abgasturboladern bewa¨hrt. In letzter Zeit wird
sehr viel Aufmerksamkeit auf Turbolader mit verstellbarer Turbinengeometrie (VTG) gerichtet, da
diese in ihrem Betriebsverhalten an den weiten Arbeitsbereich eines Kraftfahrzeugmotors angepaßt
werden ko¨nnen. Wa¨hrend einerseits noch Untersuchungen zur Ausfu¨hrung der VTG durchgefu¨hrt
werden, mu¨ssen andererseits bereits Regelkonzepte und -strategien fu¨r den Serieneinsatz verfu¨gbar
sein.
Auf der Basis thermodynamischer Grundlagen, die im Hinblick auf die Modellierung eines
Turboladers zusammengestellt wurden, ist in dieser Arbeit ein physikalisch begru¨ndetes, parame-
trisches Modell fu¨r Turbolader mit variabler Turbinengeometrie entstanden. Folgende Ziele wur-
den fu¨r die Modellbildung definiert:
• Das Modell soll das stationa¨re und dynamische Verhalten des Laders mit seinen Stellgliedern
fu¨r regelungstechnische Applikationen abbilden.
• Das Modell soll als Beobachter einsetzbar sein.
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• Das Modell soll Betriebsbereiche abdecken, die nicht von den stationa¨r gemessenen Daten
des Herstellers beschrieben werden.
• Das Modell soll hauptsa¨chlich auf den geometrischen Daten des Laders beruhen.
• Das Modell soll optional an vorhandene Meßwerte und Kennlinien adaptierbar sein.
Um die Simulation dabei so einfach wie mo¨glich zu halten, wurden folgende Randbedingungen
festgelegt:
• Turbine und Verdichter werden als einzelne, voneinander unabha¨ngige Stro¨mungsmaschinen
berechnet.
• Es wird ein Gemisch mehratomiger idealer Gase als stro¨mendes Fluid angenommen.
• Fu¨r jede Stro¨mungsmaschine wird in allen Stro¨mungsquerschnitten der Massenstrom auf
einen Stromfaden konzentriert angenommen.
• Verluste durch Turbulenzen, Wandreibung und Stro¨mungsabriß (Stall) werden durch ent-
sprechende Verlustkoeffizienten beru¨cksichtigt.
Im Grundlagenbereich wird die Auswirkung verschiedener Abgaszusammensetzungen und
Temperaturen diskutiert. Das Modell, insbesondere die Turbine, kann mit unterschiedlichen Gas-
konfigurationen berechnet werden.
Die Stro¨mungsmaschinen sind jeweils in einzelne Stro¨mungsabschnitte untergliedert, die je-
weils nach dem gleichen Schema berechnet werden. Die Berechnung geht zuna¨chst von einem
adiabaten Zustandsu¨bergang aus, Verluste oder rotatorische Energien werden dann bei der Berech-
nung zusa¨tzlich beru¨cksichtigt. Damit kann der Zustand des Gases durch die Stro¨mungsmaschinen
hindurch beobachtet und analysiert werden.
Aus den Dru¨cken an den Ein- und Ausga¨ngen der Stro¨mungsmaschinen und der Eingangstem-
peratur wird der gefo¨rderte Massenstrom und das Drehmoment bei einer bestimmten Drehzahl
durch das Modell berechnet. Ferner liefert das Modell zudem Zustandsgro¨ßen im Verdichter oder
der Turbine, die nicht oder nur schwer meßbar sind. In den angeschlossenen Behltermodellen vor
und hinter den Strmungsmaschinen werden zu- und abfließende Massen- und Enthalpiestro¨me zu
einer Gesamtmasse des Gases mit einem bestimmten Energiegehalt integriert, woraus sich wieder-
um der Druck und die Temperatur an den Schnittstellen der Stro¨mungsmaschinen einstellt.
147
Die Parametrierung des Modells erfolgt auf der Basis geometrischer Daten fu¨r Verdichter und
Turbine. Nur abza¨hlbar wenige Parameter (ζV , ζT , MMax, ζS) beschreiben Stro¨mungseffekte, die
nicht unmittelbar aus der Geometrie von Verdichter und Turbine hervorgehen. Die Simulationser-
gebnisse treffen unter Beru¨cksichtigung der gewa¨hlten Randbedingungen und Vereinfachungen
die vom Hersteller gemessenen Kennwerte. Zusa¨tzlich la¨ßt die Simulation eine Trennung der
Turbinen- und Verdichterfunktion zu, wodurch unabha¨ngig vom Angebot des Herstellers unter-
schiedliche Kombinationen von Turbine und Verdichter in Simulationen erprobt werden ko¨nnen.
Die Simulationsergebnisse sind in verschiedenen Diagrammen als Funktion des Massenstroms,
der Drehzahl und der VTG-Stellung zusammengefaßt und in diversen Mollierdiagrammen als Ein-
zelzusta¨nde dargestellt. Die Diskussion der Ergebnisse zeigt zum einen den Zusammenhang zwi-
schen den Ein- und Ausgangsgro¨ßen des Modells, ermo¨glicht zum anderen einen transparenten
Einblick in die Funktionsweise der Stro¨mungsmaschinen und ero¨ffnet den Weg fu¨r die Entwick-
lung innovativer Regelstrategien.
Das Modell kann z.B. zur
”
Aufhellung“ von sogenannten Black-Box-Modellen verwendet wer-
den, wie sie derzeit ha¨ufig als Simulationsmodul eingesetzt werden. Ein Black-Box-Modell zeich-
net sich dadurch aus, daß die Einga¨nge durch parametrierbare Verknu¨pfungen auf die Ausga¨nge
gefu¨hrt werden und damit ein bestimmtes Prozeßverhalten in Bezug auf die E/A-Signale nachge-
bildet werden kann. Dabei sind die inneren Verknu¨pfungen nicht physikalisch interpretierbar. Der
entscheidende Nachteil dieser Black-Box-Modelle ist, daß das gesuchte Prozeßverhalten in der Re-
gel aus Meßdaten eines real existierenden Prozesses erlernt und in dem Modell gespeichert wird.
Außerdem ist nur in dem zuvor trainierten Bereich ein vertrauenswu¨rdiges Simulationsergebnis
existent.
Insbesondere im Vorstadium einer Entwicklung oder Abscha¨tzung von Strategien ist es meist
gar nicht mo¨glich, Messungen durchzufu¨hren, da der Aufbau und Vermessung eines Prototypen
zusa¨tzlich Zeit und finanzielle Mittel beno¨tigt. In diesem Bereich ist der Einsatz des in dieser Ar-
beit entwickelten Modells vorteilhaft. Im gesamten dynamischen Arbeitsbereich der Stro¨mungs-
maschinen liefert das Modell physikalisch begru¨ndete Ergebnisse, die als Trainigsdaten fu¨r Neuro-
nale Netze zur Grundeinstellung oder zur Erweiterung eines durch Meßdaten trainierten Bereichs
verwendet werden ko¨nnen.
Verschiedene Einsatzbereiche dieses Modells sind denkbar. Neben den schon erwa¨hnten Si-
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mulationen in fru¨hen Stadien einer Entwicklung, kann das Modell auch als Beobachter in modell-
gestu¨tzten Regelkreisen oder Diagnosesystemen oder auch bei der Automatisierung von Turbola-
derpru¨fsta¨nden eingesetzt werden. Fu¨r die Versuchsplanung zur Kennlinienvermessung eines noch
unbekannten Laders kann das Modell vorab Scha¨tzwerte fu¨r das zu erwartende Ergebnis liefern
und damit eine optimierte Erstellung der Meßprogramme ermo¨glichen.
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A Simulationsprogramm
Die thermodynamische Berechnung des Turboladers, wie sie in Kapitel 4 vorgestellt wurde, ist
als ANSI-C-Programm realisiert und beim Autor6 erha¨ltlich. Dieses Programm ist damit auf alle
ga¨ngigen Rechnerplattformen portierbar.
Das Programm besteht im wesentlichen aus verschiedenen frei konfigurierbaren Schleifen (for-
loops), die Werte nicht nur mit festem Increment erzeugen, sondern auch die Schleifenwerte aus
Tabellen auslesen ko¨nnen. Damit kann jedes beliebige Kennfeld mit bis zu 6 Eingangsdimensionen
konfiguriert werden. Ein genereller Ablaufplan ist in Bild A.1 zu sehen. Fu¨r jeden Arbeitspunkt
werden die Zusta¨nde gema¨ß Bild A.2 berechnet. Der Ablauf entspricht auch den Diagrammen in
Bild 4.5 und 4.11. Die Berechnung der einzelnen Zustandsu¨berga¨nge erfolgt gema¨ß Bild 4.6.
Wenn ein Kennfeld mit einem Druckverha¨ltnis als Eingangsgro¨ße gerechnet werden soll,
sind mehrere Gleichungslo¨ser geschachtelt aktiv. Der a¨ußere variiert den Massenstrom durch die
Stro¨mungsmaschine so lange, bis das geforderte Druckverha¨ltnis erreicht worden ist oder die
Stopfgrenze erreicht ist. Fu¨r jeden einzelnen Zustandsu¨bergang wird die Stro¨mungsgeschwindig-
keit am Ausgang so lange variiert, bis die Rechnung des adiabaten Zustandsu¨bergangs unter zusa¨tz-
licher Beru¨cksichtigung der Verluste oder rotatorischen Potentialfelder das gleiche Ergebnis liefert.
In den Koordinatentransformationen in Bild A.2 ist die Berechnung der Stoßverluste bei dem ¨Uber-
gang in den Rotor integriert. Durch die Transformationen wird es mo¨glich, die Zustandsu¨berga¨nge
immer nach gleichem Schema zu rechnen, wodurch ein hohes Maß an Zuverla¨ssigkeit des Algo-
rithmus erreicht werden konnte.
Das Simulationsprogramm wird direkt von der Kommandozeile aus gestartet, wobei der Simu-
lationsablauf u¨ber Kommandozeilenparameter und eine Konfigurationsdatei gesteuert wird.
-S <file> Angabe der Steuerdatei mit geometrischen Informationen zum Turbolader und zu Kennfeld-
bereichen der Simulation
-O <file> Ausgabe des Ergebnisses in Datei und nicht auf Bildschirm
-E <file> Ausgabe des Fehlerprotokolls in Datei und nicht auf Bildschirm
-M <mode-list> Einstellung verschiedener Modus-Schalter, durch Kommas getrennte Liste minde-










Für alle VTG Positionen
Für alle Drehzahlen
Für alle Druckverhältnisse (opt)










Bild A.1: ¨Ubersicht u¨ber Programmablauf, auf die Darstellung sa¨mtlicher Unterfunktionen wurde
fu¨r bessere ¨Ubersichtlichkeit verzichtet.
geo Zeige nur die VTG - Geometriedaten im Betriebspunkt
bas Ausgabe der Schnittstellenparameter am Turbolader
all Ausgabe aller kinetischen Energiekomponenten
set Ausgabe der Geschwindigkeitsdreiecke
lop Status der Kennfeldschleifen anzeigen
tab Tabellarische Ausgabe eines einzelnen Zustands
nhl ¨Uberschrift der Ergebnistabelle abschalten
mfr Lo¨se Gleichungssystem nach Massendurchfluß




VTG Geometrie benötigt ?
J Geometriedaten als Funktion vom
VTG Stellungswinkel berechnen
Berechne Zustandsübergang 1 -> 2,
adiabat mit Verlusten
Berechne Zustandsübergang 2* -> 3* / 2 -> 3,
adiabat mit Verlusten
Berechne Zustandsübergang 3 -> 4,
adiabat mit Verlusten












Bild A.2: Ablauf fu¨r die Berechnung der thermischen Zusta¨nde fu¨r einen Arbeitspunkt.
152 A SIMULATIONSPROGRAMM
tur Berechnung des Turbinenmodells (schließt com aus)
com Berechnung des Verdichtermodells (schließt tur aus)
h Ausgabe der Enthalpiewerte in jedem Stationspunkt
s Ausgabe der Entropiewerte in jedem Stationspunkt
p Ausgabe der Dru¨cke in jedem Stationspunkt
T Ausgabe der Temperaturen in jedem Stationspunkt
C Ausgabe der absoluten Stro¨mungsgeschwindigkeit und -richtung
U Ausgabe der Rotorumfangsgeschwindigkeiten am Ein- und Austritt
G Ausgabe der geometrischen Gro¨ßen, die durch VTG und Stro¨mungsrichtung wa¨hrend der Simula-
tion berechnet werden.
X1 Ausgabe der Gasdichte, des Stro¨mungszustands und der Schallgeschwindigkeit
-p <value> Zuweisung von p3 oder p1 fu¨r Turbinen-/Verdichter Simulation, Einheit: hPa
-t <value> Zuweisung von T3 oder T1 fu¨r Turbinen-/Verdichter Simulation, Einheit: K
-r <value> Zuweisung des Druckverha¨ltnisses p01/p5 u¨ber der Stro¨mungsmaschine, Einheit: 1
-m <value> Zuweisung des Massenstromes m˙T bzw. m˙V durch die Stro¨mungsmaschine, Einheit: kg/s
-w <value> Zuweisung der Drehzahl ωATL, Einheit: U/min
-v <value> Zuweisung der VTG-Stellung βVTG, Einheit: ◦
Wenn die tabellarische Ausgabe (-M tab) aktiviert ist, wird jeder simulierte Arbeitspunkt
tabellarisch auf dem Bildschirm in folgender Form ausgegeben:
Input / Output (Turbine):
p_0 T_0 pr pr_des w_atl b_vtg dm dm_norm TQ eta_T
4000.00 900.00 1.01281 1.00500 54000 47.50 0.00100 0.00750 -0.0005 -0.64922
States:
Loc h h_0 s T p A vel xi err
T_ent 999143 999143 7765 900.0 4000 1195 0.54 0.000 0
N_thr 999142 999143 7765 900.0 4000 459 1.40 42.500 0
S_ent 999142 999143 7765 900.0 4000 465 1.38 34.061 0
S_ext 999142 999143 7765 900.0 4000 420 1.53 34.062 0
R_ent 1006654 1006654 7771 906.1 4027 750 0.86 0.000 0
R_ext 1000439 1000440 7772 901.1 3928 574 1.14 0.000 0
T_ext 1000439 1001846 7772 901.1 3928 12 53.05 89.208 0
<RETURN>
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Damit wird es leicht mo¨glich, schrittweise durch das Verdichter- oder Turbinenkennfeld zu
wandern und interaktiv unmittelbar alle Zusta¨nde innerhalb der Stro¨mungsmaschine zu kontrollie-
ren.
Wenn die vollsta¨ndige, automatisierte Berechnung des Kennfeldes angefordert ist, entsteht ei-
ne Tabelle mit folgenden 116 Spalten und je einer Zeile pro Kennfeldpunkt. Neben allgemeinen
Betriebspunktdaten, wie z.B. Druckverha¨ltnis, Drehzahl, Massenstrom, ist fu¨r jede geometrische
Position der Stro¨mungsmaschine ein vollsta¨ndiger Datensatz mit allen Zustandsgro¨ßen, wie z.B.
Enthalpien, Entropie, Dru¨cke, Geschwindigkeiten, Schallgeschwindigkeit, enthalten.
p_0 T_0
p_rat w_atl b_vtg dm TQ eta_T
h_0 h_00 s_0 p_0 p_00 T_0 T_00
C_0 xi_0 C_0.r C_0.p C_0.z
rho_0 a_0 sonic_0
h_1 h_01 s_1 p_1 p_01 T_1 T_01
C_1 xi_1 C_1.r C_1.p C_1.z
rho_1 a_1 sonic_1
h_2 h_02 s_2 p_2 p_02 T_2 T_02
C_2 xi_2 C_2.r C_2.p C_2.z
rho_2 a_2 sonic_2
h_3 h_03 s_3 p_3 p_03 T_3 T_03
C_3 xi_3 C_3.r C_3.p C_3.z
rho_3 a_3 sonic_3
h_4 h_04 s_4 p_4 p_04 T_4 T_04
W_4 xi_4 W_4.r W_4.p W_4.z
rho_4 a_4 sonic_4
h_5 h_05 s_5 p_5 p_05 T_5 T_05
W_5 xi_5 W_5.r W_5.p W_5.z
rho_5 a_5 sonic_5
h_6 h_06 s_6 p_6 p_06 T_6 T_06
C_6 xi_6 C_6.r C_6.p C_6.z
rho_6 a_6 sonic_6
U_4.r U_5.r l_th_2
Mit geeigneten Programmen (z.B. Matlab) ko¨nnen die entstehenden Dateien weiterverarbeitet
und zur Darstellung oder weiteren Simulation verwendet werden.
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B Parameter des exemplarischen Turboladers
Im folgenden ist die Datei vnt15 c.par abgedruckt, die alle Parameter des exemplarischen Tur-
boladers entha¨lt. Zusa¨tzlich sind einige Befehle zur Ablaufsteuerung der Simulation enthalten. In








# <simProgram> -S vnt15_c.par -M com,bas,all,mfr,lop,nhl -O v.knf
# <simProgram> -S vnt15_c.par -M tur,bas,all,mfr,lop,nhl -O t.knf






# Gehaeuseeintritt: D=39 R=50 [ mm, mm ]
# Vaned Space: DA=77 b=5.45 [ mm, mm ]
# DI=44.5 [ mm ]
# Gehaeuseaustritt: D=39 [ mm ]
# Rotoreintritt: D=43,8 th=63 b=5.5 [ mm, grd, mm ]
# 9 Fluegel
# Rotoraustritt: DA=36 [ mm ]
# DI=12.6 th=140 [ mm, grd ]
# Leitwerk, 9 Fluegel: N=11 (virtuell)
# Lagerumkreis: D=59 [ mm ]
# Lagerabstand: W=19 [ mm ]
# Laenge innen: LI=9.2 [ mm ]
# Laenge: L=21 [ mm ]
# Dicke, Mittel: d=1.6 [ mm ]
# Hals, klein: lTH=8.2 beta=43.7 [ mm, grd ]
# Hals, gross: lTH=2.5 beta=73.3 [ mm, grd ]
#
# Lose ca. 10% von 8mm Stellweg
TURBINE
#
# Turbine, geometrical Data
# A: area [ mˆ2 ]
# r,ri,ro: radius [ m ]
# b,w: depth, width [ m ]
# ph,th,ps: Eulers angle [ rad ]
# xi: side boundary [ rad ]
# n: efficiency [ 1 ]
# Z: Loss coefficient zeta
# L: channel length [ m ]




GEO[1] n=0.0 Z=1.9 L=0.2
# inlet nozzle throat (r from e_z-axis to nozzle pivots)
GEO[2] r=0.0295 b=0.00545
NOZZLE N=11 l=0.0092 d=0.00160
GEO[2] n=0.0 Z=1.9 L=0.005
# inlet nozzle exit
GEO[3] b=0.00545 r=0.0295













# Gehaeuseeintritt: D=41.0 [ mm ]
# Duesenhals: D=33.5 [ mm ]
# Vaneless Space: DA=76.3 B=3.3 [ mm, mm ]
# Diffusoraustritt: D=30.0 r=40 [ mm, mm ]
# Rotoreintritt: DO=33.0 BI=60v BI=46 [ mm, grd, grd ]
# 6 Fluegel DI=10.5 BI=40v [ mm, grd ]




# Compressor, geometrical Data
# A: area [ mˆ2 ]
# r,ri,ro: radius [ m ]
# b,w: depth, width [ m ]
# ph,th,ps: Eulers angle [ rad ]
# xi: side boundary [ rad ]
# n: efficiency [ 1 ]
# Z: Loss coefficient zeta
# L: channel length [ m ]
# MS, LS: Machnumber and Losscoef. for rotating stall
# casing entry
GEO[1] A=0.001320
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# vaneless space exit
GEO[4] r=0.03815 b=0.00355







# Shaft with turbine and compressor rotor, mechanical Parameters
#
INERT 1.9e-4 # [ kg mˆ2 ]
FRICT 0.03 0.02
#




# Settings for main program control
#
GLOBAL
R_L 296.7 # [ J / kg K ]
C_P 1005.0 # [ J / kg K ]
T_0 293.15 # [ K ]
P_0 1013e2 # [ Pa ]
LOOPS
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